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記号表 
a :  温度拡散率 (m2/s) 
c :  係数  
crough :  粗面による沸騰熱伝達率向上係数 (–) 
cred :  ラジエータヘッダを考慮した流路縮小比 (–) 
Cp :  定圧比熱 (J/(kg·K)) 
D : 直径 (m) 
Dh : 等価水力直径 (m) 
dz : 凝縮管高さ方向要素の長さ (m) 
Eh : ヒータ印加電圧 (V) 
fm : モル分率 (%) 
Fr : uv
2
 /(g·z) フルード数 (–) 
g : 重力加速度 (m/s2) 
G : 冷媒循環量 (kg/s) 
h : 熱伝達率 (W/(m2·K)) 
hfg :  蒸発潜熱 (J/kg)
 
Hl :  Cpl·(tv - tt1) / hfg 顕潜熱比 (–) 
k :  [(ρl ·μl) / (ρv ·μv)]
(1/2)
  (–) 
Kc :  入り口の絞り拡大損失係数 (–)
 
Ke :  出口の絞り拡大損失係数 (–)
 
L :  長さ (m) 
mNCG :  熱サイホン内部の封入空気(不凝縮ガス)質量 (g) 
MFV :  強制対流凝縮の無次元凝縮質量流束 (–) 
MNCG :  空気(不凝縮ガス)の分子量 28.966 (g/mol) 
Mv :  蒸気(水)の分子量 18.015 (g/mol) 
Nu :  Nusselt 数 (–) 
P : 圧力 (Pa) 
Psat : 飽和蒸気圧 (Pa) 
Pair  :  図 5.1 において手順(e)でバルブ 1，バルブ 2 の間の細い管内に閉じ込め
た不凝縮ガスの圧力 (Pa)  
PNCG :  熱サイホン内の不凝縮ガスの分圧 (Pa) 
PNCG-cond:  蒸気管内部の不凝縮ガス分圧 (Pa) 
PNCG-inc :  封入操作まえにあらかじめ入れてあった不凝縮ガスの分圧 (Pa) 
Prl :  Cpl · μl / λl 液プラントル数  (–) 
q :  熱流束 (W/m2) 
Qin :  沸騰面の加熱量 (W) 
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Qtr :  ラジエータの放熱量 (W) 
Qleak :  熱漏洩量 (W) 
Rbe :  蒸気管のベンド部の曲率半径 (m)
 
R :  気体定数 8.314 (J/(K·mol)) 
rw :  熱サイホン内部空間に対する封入水の体積比率 (%) 
ReDh :  等価水力直径 Dhを用いたレイノルズ数 (–) 
Rel :  uv ·z· ρl /μl 蒸気管内部の液流れのレイノルズ数 (–) 
Rp-rouph :  粗面の中心線深さ (μm) 
Rp-smooth :  平滑面の中心線深さ (μm) 
S : 面積 (m2) 
Sc : シュミット数 (–) 
t :  温度 (°C) 
T :  絶対温度 (K) 
tamb :  封入時の室温 24.5 (°C) 
ta-in :  凝縮部入口冷却風温度 (°C) 
ta-mean  :  凝縮部出口冷却風平均温度(凝縮管 4本×上中下 3点の計 12点の算術平
均) (°C) 
th-out : 凝縮部出口側ヘッダ平均温度 (°C) 
Tsub-cool :  過冷却度 (K) 
u :  流速 (m/s) 
U :  冷却風量 (m3/s) 
Vc-tube :  凝縮管内の体積 1.53×10
-5 (m3) 
Vsyphon :  熱サイホン内部空間の容積 (m
3
) 
Vtube    :  キャピラリーチューブ（図 5.1 中のバルブ 1，バルブ 2 の間の細管）
の内容積 (m3)  
Vwater :  熱サイホン内部の水の体積 (m
3
) 
W :  幅 (m) 
WNCG :  不凝縮ガスの質量濃度 (–) 
WR :  濃縮比 (–) 
x :  蒸気管内部の流れのクオリティ (–) 
X : Lockhart-Martinelli パラメータ (–) 
z :  凝縮管上端からの距離 (m) 
α :  傾斜角度 (°) 
α :  全圧力損失係数算出式の係数 (–) 
β :  接触角 (°) 
ΔP :  圧力差，圧力損失 (Pa) 
ΔT :  温度差 (K) 
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ΔTair :  空冷部温度差 (K) 
ΔTair
*
 :  予測空冷部温度差 (K) 
ΔTboil :  沸騰部温度差 (K) 
ΔTcond :  凝縮部温度差 (K) 
ΔTm : 対数平均温度差 (K) 
ΔTsub : サブクール度 (K) 
ζbe :  ベンド部の全圧力損失係数 (–) 
θ :  熱抵抗 (K/W) 
θoverall :  熱サイホン全体の熱抵抗 (K/W) 
λ :  熱伝導率 (W/(m·K)) 
μ :  粘性係数 (Pa·s) 
ν : 動粘性係数 (m2/s) 
ρ : 密度 (kg/m3) 
σ : 表面張力 (N/m) 
φ : フィン効率 (–) 
ϕ :  二相摩擦乗数 (–) 
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（添え字） 
a :  空気 
b :  沸騰部 
bh :  ボトムヘッダ 
c :  凝縮部 
cc :  凝縮部断面（管内部） 
cct :  凝縮管断面（管肉厚部） 
ct :  凝縮管 
f :  空冷部 
fb :  オフセットフィン幅 
fl :  フィン奥行き 
fp :  オフセットフィン部の奥行き 
fs :  オフセットフィン間隔 
ft :  オフセットフィン板厚 
h :  ヘッダ部 
hcw :  凝縮管内液面高さ 
hw :  液面高低差 
l :  冷媒液 
lt :  水戻り管 
s :  飽和 
t :  蒸気管肉厚部 
v :  冷媒蒸気 
-cond :  凝縮部 
-in :  入り口 
-out :  出口 
-up :  上段 
-mid :  中段 
-low :  下段 
st :  蒸気管直管部 
tens :  表面張力 
tp :  二相流 
vt :  蒸気管 
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第 1 章 緒論 
 
1.1 研究の背景・動機 
計算機の性能は年々進歩を遂げており，その計算速度も確実に向上している．
とくに PC（Personal Computer）やサーバといわれる計算機においては，CPU
（Central Processing Unit）の性能が演算性能を決定する主要な部品となってい
る．1971 年 11 月に Intel が世界初のシングルチップ・マイクロプロセッサ （ーIntel 
4004）を導入した．それは 2,300 のトランジスタを有し，最高 740KHz のクロッ
クスピードで動作し，1 秒間につき 60,000 の指示を処理し，その消費電力は 0.5W
であった．今日の CPU は，何十億ものトランジスタを使用し，クロックスピー
ドは GHz のオーダとなり，そしてオリジナル Intel4004 の 400 万倍以上のパフォ
ーマンスを発揮する(1)． 
 
 
Fig. 1.1 Change of the CPU power consumption. 
 
図 1.1 は，CPU の消費電力を発売年ごとにプロットしたものである．CPU の高
性能化に伴って，CPU の消費電力は増加傾向にあり，2000 年以降では CPU の消
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費電力が 100W を超えるものも登場している．また 2005 年以降は，その消費電
力の分布が大きく高性能モデル，中間モデル，省エネモデルの 3 つに分けられる
ような傾向が見られる．これは，計算性能を重視するニーズ（High-End model）
と，計算性能は多少犠牲にしても，コスト，サイズなどのバランスを重視するニ
ーズ（Middle range model），そしてノート PC のように計算性能よりも省エネ性と
コンパクトさを重視するニーズ（Energy saving model）にあわせたモデルの開発
結果であると考える．中間モデル，省エネモデルの CPU 発熱量は，横ばいであ
るが，発熱量の大きい計算性能重視モデルの傾向は 2005 年以降も増加傾向にあ
る． 
電子機器に使用される電子部品において，高温条件で使用することは，一般に
製品寿命の低下，故障頻度の上昇，不安定な動作の要因につながる．したがって，
部品ごとに許容される保証温度が決められており，この保証温度範囲内で使用す
るという条件の下で製品寿命および製品性能が保証されている．CPU においては，
パッケージ表面や内部のジャンクション温度などで保証温度が規定されており，
CPU の動作時に保証温度以下となるような冷却装置が取り付けられている．CPU
は，他の電子機器内の電子部品に比べて，消費電力すなわち発熱量が 100W 前後
と大きく，それに比べて保証温度（上限値）は 70-80°C である．このため冷却性
能が不十分であれば CPU の温度は容易に保証温度を超え，最悪の場合には故障
または破壊にまで至る．したがって一般に空冷アルミニウムフィンやヒートパイ
プ付きフィンなどを取り付け，ファンによって風を流すことで CPU が常に保証
温度範囲で動作するように冷却設計されている．  
また，一般的にサーバのサイズは，JIS や EIA によって規定されており，1U や
2U といった規定高さの箱状筐体の内部に納まるように設計される．ここで U は
標準ラックマウントサーバの高さの単位であり，1U は約 44.5mm である．とくに
1U や 2U といった規定高さの，薄型のサーバは，サーバ全体の販売台数の多くを
占める．したがって，この規定高さ 2U 以下の薄型サーバに実装できる冷却装置
が望まれる． 
さらに，社会全体の環境意識の高まりから，さらにはランニングコスト削減の
観点から省電力化が求められている．このためには，CPU などの電子部品や電源
装置の効率向上が必要であるが，冷却電力もまた削減が望まれている． 
しかし空冷アルミニウムフィンやヒートパイプ付きフィンなどを用いた冷却
方法では，CPU 発熱量の増加に対して，さらなる放熱面積拡大，または冷却風量
増のためのファン電力増が必要となる．放熱面積の拡大は，2U 以下といった薄
型サーバでは実現が困難であり，また冷却電力の増加は省電力化が求められる電
子機器のニーズと逆行するものである．したがって放熱部の体積を増やさず，か
つファン電力を増やさずに，冷却性能を向上する冷却技術が今後求められる． 
本研究では電子機器冷却の対象として，このサーバ装置内の CPU 冷却技術を
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選択した．これはサーバが今後ますます発熱量の増加の見込まれる性能重視のモ
デルであること，そしてサイズに制約があるため放熱空間確保の自由度が低いこ
と，そして冷却電力の削減が求められていることなど，従来の冷却技術では対応
できない課題に面しているためである．したがってサーバ装置内の CPU 冷却に
対応した技術であれば，他の電子部品の冷却にも応用が容易である． 
CPU 冷却において使用する電力は，主にサーバ内部で風を流すためのファンの
電力である．したがって，このファン電力を減らすために，如何にファン動力を
小さくできるかが重要となる．このためにはフィンのような空気への放熱部を大
きくし，小さな通風抵抗，少ない風量で冷却できるようにする必要がある．しか
し，とくにサーバ装置内部で放熱部を大型化し，ファン動力を削減するには，い
くつかの課題がある．一つは放熱部の設置空間の確保である．サーバ内部は，CPU
等の集積回路を搭載する基板や，HDD（Hard Disk Drive）やメモリといった情報
記録装置，電源装置，冷却ファン，さらには配線が配置されている．さらにこの
ため，現在のような CPU 直上に放熱フィンを設置する方式では，放熱部のこれ
以上の大型化が，周囲の部品との干渉により困難であった． 
またもう一つの課題は，設置した放熱部とファンとの位置関係である．冷却フ
ァンは，サーバの箱状筐体を HDD 等の主記録装置と，LSI 等が搭載された主電
気基板であるマザーボード側を分けるように，筐体中央に配置されることが多い．
これはメンテナンス性の観点から，サーバ前面から HDD 等の主記憶装置へアク
セスでき，サーバ背面からマザーボードへの信号接続端子にアクセスできるよう
にした結果である．このような配置により，サーバ装置では，冷却ファンは CPU
よりも離れて設置されることが多い．また，サーバ内の冷却ファンは，CPU だけ
でなく他の部品の冷却も同時に担っている．このため，CPU 以外の部品を冷却す
る風の流れを作りながら，ダクトを用いて CPU 直上に設けた放熱フィンへファ
ンの風を効果的に流す設計がされている．したがって，このような構造では，冷
却ファンの風を全て CPU 冷却に使用することはできず，さらに，このダクトも
また通風抵抗となりファン電力の増加要因となる． 
また放熱フィンの大型化に対しては，フィン効率をどれだけ高められるかが課
題である．大型の放熱フィンを設置できたとしても，熱伝導だけで CPU からフ
ィンの端部まで熱を輸送すると温度勾配が生じる．これによりフィンの根元では
温度が高く放熱量が大きいが，フィンの端部では温度が低下し放熱量が低下して
しまう．これによって，放熱フィンの表面積が，全て同じ温度で空気に放熱でき
た場合に比べて，フィンの根元から端部までの距離があるほど温度差がつき放熱
量が低下する．このフィン効率を向上させるために，熱伝導ではない相変化によ
る熱輸送を利用したヒートパイプを放熱フィンに組み込んだものがある．しかし
パイプ状のヒートパイプを別部品として取り付けるため，形状の制約や，接触熱
抵抗の低減などに課題がある． 
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以上のことから，従来の CPU 直上に空冷フィンを設置する方式では，高発熱
CPU の冷却と冷却電力の削減の両立が困難であった．これを解決するには，熱輸
送技術により CPU の熱を，ファンとの位置関係がよく，大型の放熱フィンが設
置可能なスペースへ輸送することが必要である．さらには放熱部の形状を通風抵
抗が小さく熱交換効率の高いコンパクト熱交換器とすることが必要である． 
この熱輸送を実現する方法として，水などの冷媒を単相でポンプを用いて循環
させる水冷方式と，冷媒の相変化を利用し重力によって冷媒を循環させる熱サイ
ホン，および毛細管力を使用するループ型ヒートパイプなどが挙げられる． 
図 1.2 には，ヒートパイプと熱サイホンについて熱輸送量とその装置の高さを
比較したものである．本研究では，高さ 2U 以下のラックマウントサーバの CPU
冷却を対象とする．このサーバ装置内部に実装するために，冷却装置は高さを
67.4mm 以下とする必要がある．また CPU の今後の発熱量増加を想定し，熱輸送
能力として 100Wから 200W以上を有している必要がある．図 1.2に示すように，
ヒートパイプ方式は，高さは 10mm 以下と非常に低く抑えられるものの，100W
以上の熱輸送能力を得ることに課題がある．一方で熱サイホンは，重力環境下で
しか動作しないものの,  本件研究の対象である熱輸送量に対して十分な熱輸送
能力を有していることが確認できる． 
ヒートパイプや熱サイホンのような相変化を利用した放熱装置の冷却性能は，
フィン等の空気へ放熱する部分の熱抵抗と，沸騰と凝縮といった相変化に伴う熱
抵抗の和で決定される．したがって沸騰および凝縮による熱抵抗を極力小さくす
ることができれば，空気へ放熱する部分の熱抵抗に尤度をもたすことができ，伝
熱面積や風量などの低減が可能となる． 
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Fig. 1.2 Comparison of heat transfer rate for height. 
 
図 1.3 は，沸騰部と凝縮部の熱コンダクタンスを沸騰面の面積で割った値を性
能の比較対象とし，装置の高さごとに比べたものである．沸騰による高い熱伝達
率を利用して CPU を冷却する場合には，熱伝導による伝熱面積拡大は効果が小
さい．このため沸騰によって積極的な熱交換が行われる面積は，沸騰面のうち
CPU の表面サイズと大きく異ならない範囲となる．したがって沸騰面積を大きく
とることで熱コンダクタンスを向上させている冷却装置は，CPU 冷却において十
分な性能を発揮することが期待できない．このため図 1.3 では，熱コンダクタン
スを沸騰面積で割った値を指標とした． 
 図 1.3 よりヒートパイプ方式よりも熱サイホン方式の方が，単位沸騰面積あた
りで高い熱コンダクタンスを示すことがわかる．しかしながら，いずれの方式に
おいても高さ 67.4mm 以下の領域において，沸騰面積あたりの熱コンダクタンス
が 10000W/m2K を超えるものはない． 
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Fig. 1.3 Comparison of thermal conductance for height. A value of thermal conductance is 
the value of a boiling department and a condensation department.  
 
本研究では，水冷方式ではポンプ動力が新たに発生すること，ループ式ヒート
パイプは熱輸送量と熱抵抗に課題があることから，本研究では熱サイホン方式の
中でも，特に熱輸送量を大きくとれるループ型熱サイホンを採用した．また 2U
以下のサーバの CPU 冷却への適用を対象とし，その沸騰面積あたりの熱コンダ
クタンスを 30000W/m2K とする設計と，その伝熱特性の把握を行った． 
ループ式熱サイホンは重力の作用で冷媒を循環させるため，冷媒循環に伴う圧
力損失と釣り合うように，沸騰部側よりも凝縮部側の液面が高くなければならな
い．高さ 67.4mm と高低差の小さいループ式熱サイホンは，この液面の高低差を
確保するために水位が凝縮部内にも存在する場合が発生する．このような，高さ
が小さく，凝縮部にまで液面が存在する可能性能あるループ式熱サイホンの性能
については研究された例はない． 
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また近年，冷媒には，大気中に漏洩した際を考えて，オゾン層破壊係数がゼロ
であるだけでなく，地球温暖化係数が小さいことが望まれている．そこで，本研
究対象の熱サイホンでは冷媒に環境への負荷のない水を使用した．冷媒に水を使
用し，CPU を 75°C 以下に冷却するためには，熱サイホン内部の飽和蒸気圧は
3.0-20.0kPa と大気圧よりも低い環境となる．さらに CPU の発熱量は 10-200W 程
度であり，その熱流束は 5.0×105W/m2程度である．この熱流束の値は限界熱流束
よりも低く，むしろ沸騰開始熱流束に近い熱流束域での核沸騰による冷却が必要
となる．このような条件の核沸騰領域おける沸騰伝熱面の高性能化に関する研究
は少なく，熱抵抗の低減に有効な沸騰面の選択が必要である． 
また，ループ式熱サイホンを製品に採用するには，想定する環境下において所
定の性能を発揮する信頼性の確保が重要な課題である．熱サイホンは重力を利用
しているため，その設置姿勢によって伝熱特性が大きく変化することが考えられ
る．熱サイホンを搭載するサーバは，一般的にはラックに水平に搭載されるが，
搭載時の手違いや，ラック自体の傾きなどにより，最大±5°程度の傾斜が考えら
れる．したがって，この範囲の傾きに置かれた際にも所定の熱抵抗を発揮するこ
とを確保しなければならない．そこで，ループ式熱サイホンの熱抵抗が傾きに対
してどのように変化するかを明らかにできれば，想定される傾斜による性能変化
量をあらかじめ把握することができ，開発時の設計に活かすことができる． 
また，傾斜による伝熱性能変化のもっとも厳しい現象が，ドライアウトによる
熱輸送の停止である．これは，熱サイホンの傾斜角度や封入水量，熱輸送量等の
条件により，凝縮部の水が沸騰部に戻らなくなり，沸騰面がドライアウトし CPU
の熱を吸熱さらには熱輸送できなくなる現象である．熱輸送の停止は，CPU の冷
却が停止することを意味し，すぐに CPU 温度が保証温度を超え故障につながる
恐れがある．このためドライアウトはもっとも発生を抑制しなければならない現
象である．このためには，ドライアウト発生の要因を明らかにする必要があり，
この要因がどのような値のときに発生するかを予測できるモデルを検討するこ
とが必要である． 
もう一つの信頼性の課題として，不凝縮ガスの進入による伝熱性能の劣化があ
る．先にも述べたが冷媒に水を使用すると，熱サイホン内部は大気圧よりも低い
圧力となる．このため，熱サイホン表面にわずかなピンホールでも存在すれば，
そこから外部の空気が内部に侵入してしまう．このようなピンホールは，ロウ付
け等の接合部に発生することが多い．ヒートパイプ等の構造がシンプルで接合部
が少ないものは，製造時の管理だけでピンホールのないものが作れる．しかし，
熱サイホンのような構造が複雑なものではロウ付け部が多く存在するため，ピン
ホールがないように製造を管理することは困難である．また，冷媒である水にも
空気が溶存しており，封入後に熱サイホン内部で空気を放出することとなる．一
般に，不凝縮ガスは凝縮性能を低下させるため，熱サイホン内部の不凝縮ガスの
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量が増えれば，伝熱性能が低下する． 
この熱サイホン内部の不凝縮ガスの量と伝熱性能の関係が把握できれば，ピン
ホールによって侵入する不凝縮ガス量の見積もりから，熱サイホンの不凝縮ガス
の進入による伝熱性能の経時劣化を予測することが可能である． 
以上のように本研究では，高さ 2U以下のサーバ内部のCPU冷却を対象として，
伝熱性能を維持しながらファン電力削減することを目標として，ループ式熱サイ
ホンを開発し，沸騰部の選択や凝縮部の開発を行った．また，本研究対象のルー
プ式熱サイホンのような高さの小さいループ式熱サイホンにおいては，その姿勢
が伝熱性能に与える影響が大きいため，傾斜に対する熱抵抗変化，ドライアウト
発生要因を明らかにすることが必要であった．また冷媒に水を使用しため，熱サ
イホン内部を負圧として使用することから，不凝縮ガスの浸入による伝熱性能変
化を経時的な視点も含めて明らかにすることが必要であった．しかしながら，こ
れらの傾斜や不凝縮ガスの混入による性能変化については，系統的な知見は得ら
れていない． 
 
そこで本研究ではこれらの現象を実測により把握するとともに，現象のモデル
化を試みた． 
 研究のポイントは，以下の 4 点について検討を行う． 
① 薄型高性能ループ式熱サイホンの伝熱特性について 
② ループ式熱サイホンの傾斜による熱抵抗変化について 
③ ループ式熱サイホンのドライアウト発生条件について 
④ ループ式熱サイホンの不凝縮ガス量に対する伝熱性能の変化について  
 
①薄型高性能ループ式熱サイホンの伝熱特性について 
高さ２U のサーバへの搭載を前提とした薄型のループ式熱サイホンについて，
より冷却性能の高い設計とその実測結果について述べる．目標は，従来構造と同
程度の熱抵抗を維持しながら，ファン電力を削減できるループ式熱サイホンの実
現である．ここで，研究対象のループ式熱サイホンの基本設計，および伝熱性能
について詳細に示す．この本研究対象のループ型熱サイホンの伝熱特性を実測し，
計算値と比較し，とくに熱抵抗の低減に効果のある沸騰部の性能について検討を
加えた． 
 
② ループ式熱サイホンの傾斜による熱抵抗変化について 
重力によって冷媒を循環させる熱サイホンにおいては，沸騰部と凝縮部の高低
差の確保が重要となる．薄型の熱サイホンにおいてはわずかな傾斜であっても沸
騰部と凝縮部の高低差が変化してしまうことがデメリットである．そこで熱サイ
ホンを傾斜させた場合の熱抵抗の変化について，傾斜角度とともに冷媒封入量，
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形状を変えて測定と分析を行い系統的にまとめモデル化する． 
 
③ループ式熱サイホンのドライアウト発生現象について 
 熱サイホンのように相変化を利用する冷却デバイスにおいては，使用中に冷媒
の循環が停止し沸騰部がドライアウトすることはあってはならない．そこで傾斜
角度，冷媒封入量を探索し，ドライアウトが発生する条件の把握を行うとともに，
ドライアウト発生の現象把握とともに条件予測モデルを構築する． 
 
④ループ式熱サイホンの不凝縮ガス量に対する伝熱性能の変化について 
水を冷媒に使用することで，熱サイホン内部は大気圧に対し負圧となるため，
外部空気が内部に侵入するスローリークが考えられる．空気のような不凝縮ガス
の存在は相変化デバイスの性能低下の要因である．そこで熱サイホン内部の不凝
縮ガス量を管理し，不凝縮ガス量に対するループ式熱サイホンの熱抵抗変化を実
験的に明らかにし，現象を系統的にまとめた．さらにスローリークにともなう経
時的な不凝縮ガスの熱サイホン浸入量予測モデルを検討し，熱抵抗の経時変化に
ついてモデル化を行う． 
 
 
1.2 従来研究 
サーバ等の高い演算性能を求められる機器において，その演算性能を決定する
CPU には高性能なものが求められており，その冷却は大きな課題である．とくに
2000 年以前は CPU の発熱量が年々増加していたため(1)，より高い冷却性能を有
する放熱システムの開発が求められている． 
表 1.1 に CPU 冷却方式について示す．CPU 冷却の方式は大きく分けて，CPU
直上の空間に放熱部を設ける方法と，熱輸送によってファン近傍に放熱部を設け
る方法に分けられる．新ら(2).は，このうち CPU 直上で冷却する方法として，放
熱フィンの上にファンを取り付け一体とした噴流冷却方式について研究した．こ
のような構成をとることで，ファンの風を直接的に放熱フィンに吹き付けられる
ため高い熱伝達率が得られるとともに，同じファン動力であれば高い放熱性能が
得られることを明らかにし，その最適化を行っている． 
また近藤らは(3)-(9)，この噴流冷却方式に対して幾つかのフィン形状について研
究を行っている．この研究により，ピンフィンおよび平板フィンを使用した噴流
冷却の熱抵抗と圧力損失の推定方法が提案されており，さらに板厚 0.2mm の薄肉
平板を利用した噴流冷却により，平板フィンやピンフィンに比べて熱抵抗を半分
程度に低減できることを示している． 
このようなフィンの熱伝導を利用した放熱フィンにおいては，フィンピッチを
細かくし，フィン表面にオフセット形状などの温度境界層を分断する構造を用い
14 
 
 
 
て熱伝達率を向上させても，とくに放熱フィンを大型化した際には，フィン効率
の低下により性能向上効果が得にくい．またサーバ冷却としては CPU 以外の部
品の冷却も必要であるため，放熱フィンに取り付けられたファン以外にも冷却フ
ァンが必要となるため十分な電力削減を得にくいと考えられる． 
これに対して，新ら(10)は，ダクトを用いて CPU 冷却フィンに風を流す冷却方
式に対して，平板フィンに斜めの切り起こしを設け風の流れを制御する，傾斜ス
リットフィンの適用を提案している．  
また近藤ら(11)は，ファンや部品の配置の最適化によって，如何にダクトによっ
て遠隔にあるファンの風をフィンに吹き付けるかについて検討をしている． 
しかし，この方法においては，ダクト自体の通風抵抗がファン動力のロスにつ
ながる． 
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Table 1.1 Comparison of cooling methods for CPUs 
Method of heat diffusion  
or heat transportation 
Shape 
Rca = 0.314K/W  
Pressure drop  
(Pa) 
Flow rate 
(m
3
/s) 
1 
 
Cooling on 
CPU’s 
top 
Fins 
 
22.1 0.008 
2 
Fins with 
heat pipe 
  
9.8 0.006 
3 Thermosyphon 
 
6.4 0.004 
4 
Heat 
transfer 
and 
cooling at 
near 
fans 
Loop 
heat pipe 
 
- - 
5 Water cooling 
 
- - 
6 
Loop  
thermosyphon 
   
6.4 0.004 
heat pipe 
CPU jacket 
CPU jacket 
CPU jacket 
pump 
CPU jacket 
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CPU 直上で冷却する方式でさらなる冷却性能向上を図ったものが，フィン効率
の低下を改善するために相変化熱輸送デバイスを放熱フィンに組み合わせたも
のである(12)．ヒートパイプは，一般に銅製の密閉パイプ内に，空気等の不凝縮ガ
スを排除した後，冷媒を封入したものである．パイプの一部を加熱すると，内部
の冷媒が蒸発し，蒸発した冷媒蒸気がパイプ内の低温部で凝縮するため，熱が輸
送される．凝縮した液冷媒は，ウィックによる毛細管力により加熱部に戻る．こ
のためにヒートパイプにはウィックとして，パイプ内面に溝をつけた構造や，金
網や金属細線などを管内面に取り付けた構造がある．またウィックとして焼結金
属あるいは粒子層を用いることもある (13)． 
本研究の対象である従来の放熱フィンは，このヒートパイプと薄肉平板フィン
を組み合わせたものである．これにより，平板を薄肉化することで表面積の増加
と通風抵抗の低減を達成し，かつフィンの薄肉化によって低下するフィン効率を
ヒートパイプにより改善したものである． 
CPU のダイサイズは，製品により異なるがおおよそ 30mm 四方である．これに
対して放熱フィンの平面サイズは 80mm 四方ともなる．このため，CPU と接する
フィンベース内の平面的な温度勾配による，フィン面積の非効率利用も課題であ
る． 
田中ら(14)は，この改善のためにベーパチャンバと呼ばれる平板状のヒートパイ
プと放熱フィンを CPU 冷却に適用し，内部のウィックに焼結金属を用いること
であらゆる姿勢において冷却性能を発揮できることを示した．また小糸ら(15)は
CPU 冷却を対象としたベーパチャンバの熱抵抗に影響する諸因子について検討
をしている．ベーパチャンバは，箱状の容器内に空気等の不凝縮ガスを排除した
後，冷媒を封入したものである．これによって CPU の熱を蒸気の移動により平
面的に拡散する．ベーパチャンバは，一般的には下面側を過熱し，上面側を放熱
側とするボトムヒートで使用することが多いが，内面にウィックとして焼結金属
を塗布するなどされており，上面加熱，下面冷却のトップヒートでも動作可能と
なっている． 
一般にヒートパイプやベーパチャンバがウィックの毛細管力を利用して凝縮
した液冷媒を加熱側に戻すのに対して，熱サイホン重力を利用する．したがって，
その蒸発部が凝縮部よりも下方に位置する場合にのみ作動する熱輸送デバイス
である(16)． 
表 1.1 には，熱抵抗 Rca=0.314K/W 時の通風抵抗の値を示した．ピンフィン，平
板フィンに関しては，近藤らの簡易計算方法を用いた結果(3)-(9)を用い 90mm 四方，
高さ 40mm のフィンを想定した結果である．また次章で説明する，ヒートパイプ
つき放熱フィンの通風抵抗は従来構造での実測値であり，コンパクト熱交を用い
た熱サイホンの値は，本研究のループ式熱サイホンの値である．コンパクト熱交
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換器を用いることでピンフィンや平板フィンに比べて，同じ熱抵抗時に通風抵抗
および風量を抑えることができる．したがって，通風抵抗と風量との積を冷却フ
ァン必要動力とすれば，コンパクト熱交換器を用いることでファン動力削減が可
能であると言える．しかしこのような CPU 直上での冷却では，ファン電力は，
ファンと CPU の位置関係，ダクトの形状，CPU 以外の部品の冷却状況に大きく
左右されてしまう． 
これを解消するためには，CPU の熱をファン近傍で放熱することが有効であり，
このためには熱を輸送することが必要である．表 1.1 には熱輸送の手法としてヒ
ートパイプ，水冷，熱サイホンを挙げた． 
棚橋(17)は，ノート PC の CPU 冷却にヒートパイプによる熱輸送を用い，この冷
却性能についてファン形状との組み合わせを検討している．この事例では，ヒー
トパイプにより CPU の熱をファン周囲に設けた放熱フィンに輸送し放熱する方
式をとっている． 
しかしながらヒートパイプは，ウィックによって熱輸送量に限界がある(13)．こ
の限界は，ウィックによる毛細管力が，凝縮した液冷媒を蒸発部へ戻すのに十分
でない場合に生じ，その限界値より大きい熱量をヒートパイプに加えた場合には，
沸騰部がドライアウトし相変化による熱輸送が行われなくなる．この限界熱輸送
量は，熱輸送距離が長いほど，そしてウィックの毛細管力が小さいほど，小さい
値となる．しかしウィックの毛細管力を大きくするには毛細管の直径を細くする
必要がある．しかし直径の細い毛細管内では管内を流れる液冷媒の圧力損失も大
きくなるため，冷媒の流量を大きくできない．このため，ヒートパイプのサイズ
を変えずに限界熱輸送量を大きくするのは困難である． 
大串ら(18)は，ヒートパイプ軸方向に伸びる溝型ウィックを用いたヒートパイプ
について，その最大熱輸送量を実験と計算で明らかにしている． 
また，一般的な短管式のヒートパイプは，沸騰部から放熱部へ向かう蒸気の流
れと，放熱部で凝縮し沸騰部へ戻ろうとする液の流れが対向する．このため蒸気
速度が大きいとき，液が液滴として蒸気に流され凝縮部に戻ってしまう飛散限界
も有する(19)．この飛散限界を解消するために，蒸発部と凝縮部をループ上に設け
蒸気と液の流れを分けたものが，ループヒートパイプである．ループヒートパイ
プにおいては，蒸発部とウィックが一体となっている構造が一般的であり，圧力
の低い凝縮側の液冷媒を毛細管力により吸い上げるとともに，加熱による蒸発が
行われる構造となっている．冷媒の駆動力として毛細管力を利用しているため，
高低差が必要なく薄型に適しており，姿勢の影響も受けづらい特徴を有している． 
Gai ら(20)は，とくに沸騰部が平板状となったループヒートパイプの伝熱性能に
ついて報告しており，とくに非定常特性について，ループヒートパイプの設置姿
勢やヒータ熱量や封入水量の条件によって温度が振幅することを明らかにした． 
また Singh ら (21)も，沸騰部が厚さ 10mm の平板状となったループヒートパイプ
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の開発を行い，熱抵抗 1.2K/W にて，70W の熱量を 150mm 輸送し冷却できるこ
とを示した． 
しかし，これらのループヒートパイプは，冷却対象である CPU が蒸発部下部
にくることから，CPU の上に冷却面である蒸発部を設け，この上にウィック，そ
のさらに上部から液冷媒供給する構造となっている．このため沸騰部の熱抵抗低
減に課題がある． 
また，冷媒の相変化を利用せず顕熱のみで熱を輸送する方法として水冷がある．
近藤ら(22)は，この水冷をノートPCの冷却に使用し，CPUの熱をディスプレイの裏
面全体を利用して放熱することを行った．また，水冷における冷却性能の向上には，
CPUを冷却するジャケット部の性能向上が必要である． 
羽下ら(23)は，水冷ジャケット内部の加熱側の対向面に波型のグルーブを設けるこ
とで伝熱熱性能が向上することを示した.  
また堀内ら(24)は水冷用のピンフィンヒートシンクの冷却性能が高いとし，ピンフ
ィンヒートシンクの熱伝達率と圧力損失の予測モデルを提案した． 
このように水冷の設計技術は既にある程度確立しており，設計次第で冷却性能も
十分得られることがわかっている．しかし，水冷方式では，空気へ放熱するための
放熱ファンの他に，冷媒を循環させるためのポンプ動力が必要となる．したがって
冷却性能を最適化しファン動力を十分に低減できたとしても，ポンプ動力が不要な
相変化熱輸送のほうが，より低い電力で冷却できる可能性がある． 
特に水冷については，スーパーコンピュータ「京」のようにサーバ外部からの冷
水供給によってCPUを冷却する方式(25)-(27)がある．このような水を用いてCPUの熱
をサーバ外部に輸送し，まとめて室外や屋外の大きな放熱器で放熱する方式は，サ
ーバを設置する部屋の空調負荷を減らすことにもつながる．これによって水の冷却
に必要な冷凍機の動力および，循環に必要なポンプ動力を考慮しても，従来の空冷
システムに比べて約50 - 60%の省エネ効果が得られたという報告もある(28)．しかし
ながら，これらのサーバ外部の設備に依存するサーバ冷却は，利用者に新たな投資
を求める場合がほとんどであり，サーバ市場全体から見ても少ないケースであるた
め本研究の対象外とする．ただし，このようなスーパーコンピュータにおいても
CPU単体の発熱量はハイエンドクラスのCPUと同等であり，本研究対象のループ式
熱サイホンにおいても冷却は可能である．ただし，その膨大な数のCPUから排出さ
れる熱をどのように建屋外に排出するかが課題となる． 
熱サイホンは，ヒートパイプと異なりウィックを使用せず，重力による液循環
のみで動作する相変化熱輸送デバイスである．したがって，重力を利用するため
の高さが必要である以外には，毛細管力を利用しないためループ式ヒートパイプ
などと比べて，沸騰面の構造などの設計に自由度がある．また蒸気での熱輸送を
行うため，フィン・アンド・チューブ熱交換器のようなコンパクト熱交換器を放
熱部に使用できる．フィン・アンド・チューブ熱交換器は，薄肉のプレートフィ
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ンに冷媒の流れる管を組み合わせたもので(29)，ピンフィンや平板フィンに比べて，
コストをかけずに体積あたりの伝熱面積を高められる熱交換器である． 
Webb ら(30)は，CPU 直上に沸騰部を設け，沸騰部の上部に放熱部を単管でつな
いで設けた熱サイホンをデスクトップ PC内のCPU冷却に使用する研究を行って
いる．この研究において Webb らは発熱量 100W の CPU をターゲットに，熱サイ
ホンの材質に銅，冷媒に水を使用したものを用いて熱抵抗 0.3K/W 未満を達成し，
さらに 300W 以上の発熱にも対応できることを確認している． 
また田中ら(31)は，CPU 冷却用熱サイホンとして，CPU 直上に沸騰部とラジエ
ータが一体となった熱サイホンを提案しており，とくに沸騰面において最適化し
た多孔質体を用いることで熱抵抗を大きく低減できることを示した． 
さらに川口ら(32)は，この形状の熱サイホンにおいて，沸騰部と凝縮部のモデル
化を行い，冷却性能を予測する手法について提案している． 
熱サイホンは，ループヒートパイプに比べ大きな熱輸送量，低い熱抵抗を得る
ことが容易である．El-Genk ら(33)は，単管式の熱サイホンにおいて，初期冷媒封
入量に対する伝熱性能そしてフラッディング限界等の設計モデルについて研究
している． 
また松島ら(34)は，冷媒に界面活性剤を加え伝熱性能を向上する検討を行ってい
る． 
一方で，この単管式の熱サイホンの場合，ヒートパイプと同様に，上昇する蒸
気と下降する液とが対向して同じ管内を流れるためフラッディングが発生し，液
が沸騰部に戻らなくなり熱輸送ができなくなることがある． 
Inoue ら(35)は，単管式の熱サイホンの熱流束を実験的に測定し，その予測式を
提案するとともに，熱サイホン内部で発生する非定常な流動パターンについて明
らかにした． 
門出ら(36)は，単管式の熱サイホンの限界熱流束を最大液下流量から求める方法
について提案し，これらが従来の実験結果および整理式と一致することとを示し
ている． 
このフラッディングによる熱輸送限界を解消するために，ループヒートパイプ
と同じく蒸気と液の流れる配管を分けたものが，ループ式熱サイホンである． 
Franco ら(37)は，小型のループ式熱サイホンに関する研究を網羅的にレビューし
ている． 
また Chang ら(38)は，電子機器冷却を対象としたループ式熱サイホンにおいて，
沸騰面に鱗状の形状を追加することで熱抵抗を低減できることを示している． 
さらに本多ら(39)は，ループ式熱サイホンの循環流量を測定するとともに，沸騰
面にマイクロフィンを使用した伝熱性能向上結果を示している． 
他にも Hartenstine ら(40)は，大きな熱輸送量を得られることから，1 kW/cm2の
ような大きな熱流束に対応する大型のループ式熱サイホンの設計方法について
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研究している． 
また今田ら(41)は，太陽光熱の高効率利用のためにループ式熱サイホンの構造を
適用し，その実証試験と脈動流れの抑制について研究している． 
このループ式熱サイホンの CPU 冷却への利用についてもいくつかの研究があ
る． 
儀間ら(42)は，ノート PC 内の CPU 冷却を対象として，平板型の凝縮器を有する
ループ式熱サイホンの研究をされており，特に蒸発器内にフィン形状やブラスト
加工を追加することで熱抵抗を低減できることを示している． 
Pal ら(43)は，沸騰部に積層メッシュを用いた CPU 冷却向けのループ式熱サイホ
ンを提案しており，その伝熱性能を明らかにするとともに，傾斜対する性能変化
および温度振幅現象などを明らかにしている． 
また実際に製品としてサーバ内の CPU 冷却にループ式熱サイホンを適用して
おり，これによってファン電力が削減できることを示した例もある(44)． 
また同様な電子機器冷却として MCM（Multi Chip Module）の冷却へ適用を検
討した例もある(45)．  
ループ式熱サイホンは重力の作用で冷媒を循環させるため，冷媒循環に伴う圧
力損失と，沸騰部よりも凝縮部に液冷媒が偏ることで生じるヘッド差が釣り合っ
ていなければならない．冷媒の流動が二相流でない条件，つまり蒸気側配管には
蒸気のみ，液側配管には液のみが流れる条件であれば，流動にともなう圧力損失
ヘッド分だけ，沸騰部よりも凝縮部の液面が高くなる．しかしながら実際のルー
プ式熱サイホンの内部の流動は二相流の状態であり単純に蒸気と液に分離はで
きない．また圧力損失もその二相流の状態によって大きく変化する．このような
ループ式熱サイホンの伝熱性能や流動特性のモデル化に関しても多くの研究が
なされている． 
神谷ら(46)，Vincent ら(47)，Haider ら(48)，井村ら(49)は，いずれも冷媒循環に伴う
圧力損失と質量分布のバランス，そしてエネルギーバランスが釣合うように，内
部のボイド率や冷媒循環量を求めるモデルによって，ループ式熱サイホンの伝熱
性能について予測する手法を提案している． 
また Chang ら(50)，および井村ら(51)は，ループ式熱サイホンの性能予測に重要な，
内部の熱伝達率について研究している．さらに Khodabandeh ら(52)は，ループ式熱
サイホン内部の圧力損失について実験及び計算により検討を加えている．また，
井村ら(53)は，サブクール度のループ式熱サイホンの全体性能に与える影響につい
て研究されている.  
また小泉ら(54)は，ループ式熱サイホンの垂直上昇流沸騰のドライアウト熱流束
について研究を行い，そのドライアウト熱流束が循環流量によって依存し，伝熱
面の影響は少ないことを明らかにしている． 
一般に，蒸気の凝縮性能は，不凝縮ガスである空気が混入することで低下する
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ことが知られている (55)．このような不凝縮ガスの影響を調査した例として，
Nikitkin ら(56)は，アルミニウム製の容器とアンモニア冷媒を使用したループ型ヒ
ートパイプに，実験的に不凝縮ガスを混入し，その伝熱特性を測定するとともに，
製品寿命における不凝縮ガス量を計算するなど，理論的な考察を加えている． 
また石川ら(57)も，アルミニウム製アンモニア冷媒ループ型ヒートパイプに実験
的に不凝縮ガスを封入し，その伝熱性能を測定することで，蒸発器での温度上昇
が増加することを明らかにしている． 
さらに Dube ら(58)は，沸騰部と凝縮部の両方がラジエータ形状のループ型熱サ
イホンについて，不凝縮ガスの影響を調査するとともに，凝縮部にリザーバータ
ンクを設けることで不凝縮ガスの影響を小さくできることを示している．  
このようにループ式熱サイホンについては，多くの研究がなされているが，内
部の二相流の流動が複雑であるため，また非定常性を持つ場合があるなど，熱伝
導のみを使用した放熱フィンや，水冷方式の CPU 冷却方法などと比べると研究
の余地が多く残っている． 
 
1.3 研究の目的 
前節までに述べたように，今後も発量の増加の見込まれる薄型のサーバ内の
CPU 冷却には，より一層の冷却性能の向上と省電力性が求められている．この課
題を解決するには，ポンプを使用せず，また限界熱輸送量の大きいループ式熱サ
イホンを適用することが必要である．このためには，サーバ内部という限られた
空間で使用できる薄型の熱サイホンが必要であり，このために冷却性能と信頼性
の向上を研究する必要がある． 
本研究では， 発熱量 100W の CPU 冷却時に，熱抵抗 0.3K/W 以下でかつファ
ン動力の削減につながるようなループ式熱サイホンをデザインした．この熱サイ
ホンの特徴の一つは，高さ 2U のサーバ内部に実装するため，その高さを 67.4mm
に抑えた点にある． 
重力を利用するループ式熱サイホンは，得られる液面の高低差に対して，冷媒
循環に伴う圧力損失が小さくなるようにしなければならない．このため，沸騰部
と凝縮部との高低差が小さい場合，液冷媒の液面位置が配管部ではなく，凝縮部
内に存在することとなり，従来の高低差が十分に確保された条件とは異なる課題
がある． 
そのひとつが，薄型のループ式熱サイホンの傾斜に対する伝熱特性の変化であ
る．すでに，Pal ら(43)がループ式熱サイホンの傾斜に対する伝熱性能変化を計測
している．しかし，より薄型である本研究のループ式熱サイホンでは，傾斜によ
る伝熱性能への影響がさらに大きいことが考えられる．とくに冷媒の液面位置が
凝縮部内にある条件では，傾斜により有効な凝縮面積が増減するため冷却性能が
大きく変化すると考えられる．そこで本報告は，今後ループ式熱サイホンをより
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薄型化にする際の参考データとするべく，薄型の CPU 冷却用のループ式熱サイ
ホンを対象とし，特に凝縮部に液面が存在する条件に対して，傾斜させた際の伝
熱特性の変化を実験的に明らかにした． 
また，傾斜による伝熱性能の変化だけでなく，ある封入水量と傾斜角度の条件
で冷却性能が急激に低下する沸騰部のドライアウトに対しても，その現象を明ら
かにすることが重要である．沸騰面は，液冷媒で常に濡れるように沸騰部のチャ
ンバの底に位置している．また，沸騰面の熱流束が 20W/cm2程度と小さいことか
ら，本ループ式熱サイホンのドライアウトの要因が限界熱流束によるものとは考
え難い． 
したがって，この沸騰部でのドライアウトは沸騰現象によるものではなく，冷
媒循環に伴う圧力損失と液ヘッドがバランスによって凝縮部側に液が溜まり，沸
騰部の液がなくなる，システム的な要因であると考えた．そこで本研究では，沸
騰部と凝縮部の高低差の小さいループ式熱サイホンを対象に，実験的にドライア
ウトが発生する冷媒封入量と傾斜角度を関連付け，ドライアウトの発生要因を考
察した． 
また，本研究では，冷媒として環境への影響のない水を選択し，ループ式熱サ
イホンの開発を行った．凝縮性能低下につながる不凝縮ガスの熱サイホンへの混
入要因として考えられるのは，熱サイホン表面の微小なピンホールによる外部か
らの侵入と，冷媒に溶け込んだガス成分の放出である．本研究対象の熱サイホン
の放熱部は，ヘッダと扁平管といった銅製の部品を，ろう付けにより接合して作
成している．そして，このろう付け部に微小なピンホールが存在する可能性がゼ
ロではない．ピンホールからのリーク量に関しては，ヘリウムリークディテクタ
により評価できるが，装置の測定限界により 10-10 - 10-12 Pa･m3/s 以下のリーク量
については評価ができない． 
また，熱サイホンは気密容器の内部を真空にした後に水を封入しており，その
内部は非動作時では周囲温度に対応する飽和蒸気圧で満たされている．つまり周
囲環境が 100°C を超えない限り大気圧以下の圧力となる．さらに CPU の動作保
証温度は製品により異なるがパッケージ表面で 60 - 80°C 程度であり 100°C 未満
である．この CPU を冷却するために，当然のことながら熱サイホンは CPU 温度
より低い温度に維持される．したがって想定外の運転条件でない限り熱サイホン
内部は，常に大気圧に対して負圧である．具体的には，CPU を 75°C 以下に冷却
するためは，熱サイホン内部の飽和蒸気圧は 3.0 - 20.0 kPaに維持する必要があり，
標準大気圧 101.3 kPa よりも低い環境となる． 
このため，接合部に微小なピンホールがある場合には，熱サイホン周囲から，
圧力の低い熱サイホン内部へ不凝縮ガスである空気が侵入することが考えられ
る． 
また冷媒に溶け込んだガス成分の放出に関しては，封入する水に溶け込んだ空
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気を事前に除去することによって抑制できる．水に溶け込んだ空気を 1ppm 未満
の値になるまで除去するには，加熱脱気方法では水を長時間沸騰させる必要があ
り，また中空糸膜等を用いた減圧脱気方法では中空糸膜を通過する水量を絞る必
要があるため，所定の流量を得るためには脱気装置の増設が必要となる．このた
め水に溶け込んだ空気量を，例えば 1ppm 未満の低い値で管理するにはコストが
かかる．このように熱サイホン内部への不凝縮ガスの混入または発生を完全にゼ
ロとすることは困難である．したがって，熱サイホンの伝熱性能に対する不凝縮
ガスの影響を正確に把握しておくことは，設計に有意義な情報となる． 
従来の研究(56)-(58)に対して，今回本研究対象のようなCPU冷却向けのループ式熱
サイホンを対象とし，この熱抵抗に対する不凝縮ガスの影響を，沸騰部，凝縮部，
空冷部とに分けて詳細に検討した例はない． 
そこで本研究では，CPU冷却向けのループ式熱サイホンを対象とし，実験的に不
凝縮ガスとして空気を熱サイホンに封入し，熱サイホンの熱抵抗変化を確認した．
さらに封入した空気量の増加により，要素である沸騰部，凝縮部，空冷部の性能が
どのように変化し，これらが熱サイホン全体の熱抵抗に及ぼす影響について系統的
に検討した．  
またサーバ機器は，ときに最長10年といった長期間の使用に耐える必要がある．
このような場合を想定すると，ピンホールによるリーク量が非常に小さい場合であ
ってもで，長期間の蓄積により熱サイホン内部へリークした空気量が無視できない
場合が考えられる．そこで本報告では，不凝縮ガスである空気に対する熱サイホン
冷却性能の劣化特性結果から，空気の内部混入量の時間変化を予測するモデルを提
案する．これにより，不凝縮ガスに対する信頼性の設計および製造管理の指針とな
る手法を確立する． 
本研究は，以上のように，薄型ループ式熱サイホンの基礎的な熱的特性を検討
し系統的にまとめ，その性能が CPU 冷却の省電力化に有効であることを示すと
ともに，さらにより実用化に向けた知見を得る観点から，とくに薄型化すること
で不利となる傾斜による性能変化，また不凝縮ガスによる性能変化について，そ
の伝熱特性やシステム的特性などを系統的にまとめることを目的とする． 
 
1.4 全体構成 
第 1 章では研究の背景，研究の目的などを述べ，第 2 章では本研究対象の薄型
ループ式熱サイホンの基本特性について，測定結果を用いてその伝熱特性の把握
を行うとともに系統的にまとめた結果を述べ，第 3 章では薄型ループ式熱サイホ
ンの傾斜に対する伝熱特性の変化について測定結果を中心にモデル化まで行い，
現象を系統的にまとめた結果述べ，第 4 章ではドライアウトの発生現象について
モデル検討した結果を述べ，第 5 章ではループ式熱サイホンの不凝縮ガスに対す
る伝熱性能変化について測定結果を中心に系統的にまとめモデル化すると共に，
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リークによるループ式熱サイホン内の不凝縮ガス蓄積量モデルと組み合わせた
伝熱性能のリークによる経時劣化予測手法について述べる，第 6 章では結論をま
とめる． 
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第 2 章 熱サイホンの基本設計と伝熱特性 
 
2.1 背景 
本章では，研究対象であるループ式熱サイホンの基本設計について述べ，その後
に本研究対象のループ式熱サイホンの伝熱特性を，実測と従来データとの比較によ
り系統的にまとめた結果を報告する． 
図 2.1 に対象とした 2U サーバの内部構造の概略図を示す．また図 2.2 には，実
際のサーバの内部構造を示す写真を示す．図 2.1 に示すように，サーバ内部には，
CPU や DIMM（Dual Inline Memory Module）等の集積回路を載せたマザーボード，
HDD，電源装置，そして冷却ファン等で構成されている．またマザーボード上に
は CPU を最大 2 個搭載することが可能となっており，図 2.2 に示すように CPU
上にヒートパイプ付き放熱フィンが配置され，80mm 角の冷却ファン 6 台により，
向かって左から右へ通風することで CPU を冷却する構造となっている．また冷
却風は CPU を冷却すると同時に HDD や DIMM メモリ，マザーボード上の各種
チップの冷却も行っている．またサーバの高さは 87mm である． 
図 2.3 にはヒートパイプ付き放熱フィンの写真を示す．図に示すように，CPU
と接する銅製のベースの上に，ヒートパイプ 3 本と平板フィンが取り付けられて
いる．ヒートパイプは，ベースの熱を平板フィン先端に輸送する効果を与えてお
り，放熱フィンのフィン効率を向上している． 
 表 2.1 には対象サーバの設計条件の一部を示す．最大パッケージ表面温度は，
CPU のパッケージ表面温度がこの温度以下であれば正常な動作が保証されてい
る温度である．つまり冷却システムによって CPU パッケージ表面温度を 75.0℃
未満とする必要がある．想定するCPUの 1個あたりの最大発熱量は 95Wである．  
冷却に使用するサーバ外部の空気は，図 2.1 の左側である HDD 側から入気さ
れる．対象サーバの使用環境の上限は 35°C であるため，入気される空気の温度
は最悪条件である 35°C を想定する．35℃で入気された空気は HDD を冷却しなが
ら冷却ファンに流れ込む．ここで，HDD 等のシステムの冷却により CPU 冷却前
に空気温度が 7.0K 上昇するとした．つまり冷却ファンを通過した後に風温は
42°C に至り，CPU はこの温度の冷却風を用いて冷却できる設計とする必要があ
る． 
 また，CPU には熱伝導性の高いグリースを介して放熱フィンが取り付けられて
おり，CPU と冷却フィンの間の熱抵抗を極力小さいものとしている．この熱伝導
グリースの塗布ばらつきなども考慮した熱抵抗は，2.66×10-2K/W である．したが
って CPU の最大発熱時には，CPU のパッケージ表面と放熱フィンの CPU 冷却面
との間に 2.5K の温度差が発生することも設計には織り込む必要がある． 
以上より，CPUが95W発熱時にも，その表面温度を75°C以下とするために，CPU
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冷却装置には，放熱フィン入口の空気温度からCPU冷却面までの温度差を30.5K以
下に抑えなければならない，つまり熱抵抗を0.32K/W以下にしなければならない．   
従来のヒートパイプ付き放熱フィンも，この熱抵抗を達成している．しかし，よ
り冷却電力を削減するには，通風抵抗と風量を抑えた条件で，熱抵抗を0.32K/W以
下を達成する必要がある． 
 
 
 
 
 
 Fig. 2.1 Schematics of the internal constitution of the current server device 
 
 
 
 
Fig. 2.2 A picture of the current server device 
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Fig. 2.3 A picture of heat radiation fins with heat pipes 
 
 
Table 2.1 Design condition 
CPU 
Maximum temperature of package surface  75.0 °C 
Maximum heat consumption 95 W 
heat consumption (in no load) 20 W 
Cooling 
conditions 
In-let air temperature 35 °C 
Flow rate 1.30×10
-2
 m
3
/s 
Temperature rise of the air 7.0 K 
Thermal 
grease 
Thermal resistance 2.66×10
-2
 K/W 
Temperature difference(at 95W) 2.5 K 
Allowable temperature rise of heat radiation fins 30.5 K 
Allowable maximum thermal resistance 0.32 K/W 
 
 
2.2 ループ式熱サイホンの構造 
 図 2.4 は本研究対象のループ式熱サイホンの構造断面概略図を，図 2.5 にはそ
の写真を示す．熱サイホンは，液冷媒が蒸発する沸騰部，蒸発した蒸気が凝縮部
へ流れる蒸気管，蒸気が凝縮する凝縮管と空冷フィンからなるラジエータ，凝縮
した液が沸騰部に戻る液戻り管からなる．また熱サイホン内部の真空引きと，冷
Fin base 
Heat pipe 
Plate fins 
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媒封入のための封入配管が沸騰部に取り付けられている．冷媒には脱気処理を行
った蒸留水を使用している．本章では封入する水の量を 35×10-6m3として性能の
測定を行った． 
沸騰部は，内部にためられた水が沸騰することで CPU の冷却を行う．熱サイ
ホン内部は，非凝縮ガスを排除した減圧状態（およそ 1.0Pa 程度）にした後，空
気の混入を防止しながら水を注入し気密封止を行っている．このため沸騰部内の
水は 100℃より低い温度でも沸騰する．また封入する水は脱気された純水を用い
ている． 
この沸騰部の性能は，蒸気温度と沸騰面温度との差である壁面過熱度が小さい
ほど良い．そこで本熱サイホンでは，沸騰熱伝達率の高い多孔構造(58)を沸騰面に
使用し熱抵抗の低減を図った． 
沸騰部で発生した蒸気は，蒸気管を通り，ラジエータの凝縮管内部で凝縮する．
このとき，沸騰部から発生した蒸気とともに一部の水が蒸気管に流れ込むと考え
られる．そのため，この蒸気管内を流れる蒸気流の圧力損失を正確に求めるため
には二相流の流動を考慮する必要がある． 
ラジエータは蒸気と凝縮した液が流れる凝縮管（扁平管）と，その凝縮管の周
りに取り付けられた空冷フィンによって形成される．ラジエータでは，空冷フィ
ンに風を流すことで冷却が行われる．これにより凝縮管が冷却され，冷却された
凝縮管内部で蒸気が冷却され凝縮する．よってラジエータの性能は，空冷フィン
表面の熱伝達と，凝縮管内面での凝縮熱伝達の二つの伝熱性能に依存する． 
膜状凝縮の性能は，凝縮した液の液膜厚さを薄くすることで向上する．つまり，
凝縮液の排水性を高め，凝縮管内部の凝縮液の液膜厚さを薄く保つことが求めら
れる．本熱サイホンでは，凝縮管にヒートパイプで用いられる内面溝つき管を，
扁平管として用いることで排水性の向上を図った．また空冷フィンには，オフセ
ットフィン(29)を用いることで熱伝達率の向上を図った． 
凝縮部で凝縮した水が，液戻り管を通り再び沸騰部へ戻ることで熱サイホンは
性能を発揮しつづける．しかし凝縮部は，蒸気管を流れる蒸気流の圧力損失など
により沸騰部より圧力が低くなっているため，凝縮した水が沸騰部に戻るために
は動力が必要となる．この動力となるのが沸騰部の液面高さと凝縮部の液面高さ
の差から生じる圧力であり，本熱サイホンでは沸騰面と凝縮管下部の高低差は
17.9mm である． 
また，本熱サイホンの材質はすべて銅である． 
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Fig. 2.4 Schematics of the thermosyphon's cross section 
 
 
 
Fig. 2.5 A picture of the thermosyphon 
 
図 2.6 は，研究対象のサーバに本熱サイホンを搭載した概略図である．また図
2.7 は，その写真を示す．図 2.1 に示した 2 つの CPU の直上にループ式熱サイホ
ンの沸騰部をそれぞれ配置し，冷却ファンの下流すぐにラジエータを配置し，こ
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れを蒸気管および液戻り管で接続している．冷却ファンを通過した風は全て，直
後に配置したラジエータ通過する．このため最も発熱量の大きい CPU を優先的
に冷却することとなる．そして，ラジエータを通過し CPU の熱を受けて温度上
昇した空気の流れは，サーバ後方に向けて流れるため，この風によりメモリ等の
CPU 以外の部品について冷却する構成となっている． 
ここで，CPU 冷却電力の削減目標を従来構造の半分とし，これを達成するため
に冷却ファン台数は従来の半分である 3 台で，冷却性能を満足する熱サイホンの
沸騰部，凝縮部，空冷フィンの設計を行うこととした．これは，従来構造では 2
台直列に並んだファンを，1 台のみにすることを意味する．また，これによって
従来構造でファンを設置していた空間にラジエータを設置することができた． 
表 2.1 で示したシステム風温上昇とグリースの熱抵抗を考慮し，CPU 発熱量
95W 時に CPU 温度を保証温度以下とするには，熱サイホン全体の熱抵抗 θoverall
は 0.32K/W以下でなければならない．ここで，熱サイホン全体の熱抵抗 θoverallは，
CPU 発熱量 Qinと熱サイホンの CPU と接する面である沸騰面の温度 tbと，ラジエ
ータ入り口の空気温度 ta-in にて式(2.1)のように定義する．また，ここで熱サイホ
ン全体の熱抵抗を主要な伝熱部 3 箇所の合成熱抵抗として式(2.2)のように定義す
る．つまり，熱サイホン全体の熱抵抗を熱サイホンの各部要素(凝縮部，沸騰部，
空冷フィン部)の熱伝達性能の和として捉えることを検討する． 
 
in
inab
overall
Q
tt )(                          (2.1) 
acboverall                          (2.2) 
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Fig. 2.6 Schematics of the server in which applied thermosyphons 
 
 
Fig. 2.7 A picture of the server in which applied thermosyphons 
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2.3 沸騰部 
図 2.4，図 2.5 に示したように，本熱サイホンの沸騰部は，CPU と接する沸騰
面と，その沸騰面を覆うような箱状のケースからなり，箱状のケースの天井中央
に蒸気管が接続されており，また側面に液戻り管が接続された構造となっている．
この箱状の内容積はおよそ 30×10-6 m3あり，この内部に水を保持できる構造とな
っている．したがって，沸騰面は常に水に浸かっていることを想定し，プール沸
騰の条件で沸騰熱伝達率が行われると想定した．ここで，蒸気温度 55°C 時の蒸
発潜熱より 95W の熱を輸送するのに必要な水の量を求めると，0.04g/s であり，
熱サイホンに封入する水の量（10g 以上）に対して小さい．したがって，ここで
は，液戻り管からの過冷却冷媒流入による対流の影響は小さいとして無視する． 
一般に沸騰熱伝達率は，熱流束，圧力などにより変化する．熱サイホンにおい
ては，熱流束は CPU の発熱量に依存し，圧力は蒸気圧に対応する蒸気温度に依
存する．特に本熱サイホンは，真空引きした後の容器内で水を冷媒として使用す
るため，大気圧よりも低い圧力環境での熱伝達となる．このようなプール沸騰の
熱伝達率に関しては，平板に関してのみ，熱流束，圧力に対応する実験式がいく
つか提案されている(59)．  
さらに，より CPU 冷却電力を削減するには，空冷部の熱抵抗に余裕を設け風
量や圧損を小さくできる可能性があるように，沸騰部の熱抵抗は低いほど良い．
そこで，沸騰面により沸騰熱伝達率の高い構造を適用することを検討した．しか
しながら，平板より沸騰性能の高い構造はいくつか提案されているが，その熱伝
達率を構造の寸法などから予測する方法は研究途上である．したがって，高性能
沸騰面の候補として，中山らが研究した多孔質面構造(60)，と McGillis らが低圧力
下での高性能化を検討したピンフィン構造(61)，そして研磨紙で表面を粗面とした
平板を実験的に評価した． 
図 2.8 には多孔質面構造の写真とその構造イメージ図を示す．使用した多孔質
面構造は，表面に三角形状の開口を持ち，その下にトンネルを有する構造となっ
ている．使用した材料は無酸素銅であり，この構造は機械加工によって形成され
たものである．中山ら(60)によれば，この多孔質面構造は内部のトンネル内で蒸気
を生成し，開孔より蒸気を効率よく吐出させることで沸騰性能の高性能化を成し
ている． 
図 2.9 に，使用したピンフィン構造の沸騰面を示す．ピンフィンは 1mm 四方の
矩形で高さ 3mm，ピンフィンの間隔は 0.3mm となっており，これらの値は
McGillis らの研究によって低圧条件化で検討された最適値(61)をベースに決定し
た.  
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Fig. 2.8 Porous surface structure for enhancing boiling heat transfer. 
 
  
Fig. 2.9 Pin fin structure for enhancing boiling heat transfer. 
 
図 2.10 はこの沸騰面の性能測定実験に使用した熱サイホンの写真である．沸騰
面の性能測定には，沸騰部および蒸気管，液戻り管がアクリルで作られた熱サイ
ホンを使用した．アクリル製の沸騰部は，O リングを介して沸騰面を取り付ける
構造となっており，沸騰面の交換が可能となっている．また，真空引きと水封入
用の封入配管もアクリル製の沸騰部に取り付けられている． 
図 2.11 は，沸騰面の性能測定実験の装置概要を示す．熱源としてアルミナ絶縁
されたヒータを用い，銅ブロックを介して沸騰面を加熱する．銅ブロックと沸騰
面の間には熱伝導グリースを塗布しており，接触熱抵抗を抑えている．銅ブロッ
クには，ヒータから沸騰面へ至るまでの間に，等間隔に熱電対を埋め込んでおり，
この温度勾配より銅ブロックを流れた熱量を求めた．沸騰面の加熱量はセラミッ
クヒータの印加電圧を変えることで調整した．また沸騰面のヒータ側面に設けた
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溝に熱電対をはんだで埋め込み沸騰面温度 tbを測定している．また蒸気管表面に
熱電対をアルミテープにて固定し，蒸気温度 tvを測定している．ラジエータの冷
却は，ファンによる冷却に加えて，冷却水を循環させた水冷ジャケットをラジエ
ータのトップヘッダ上に接触させて冷却した．水冷ジャケットへ流す冷却水の温
度を調整し蒸気温度の調整を行った． 
 
 
Fig. 2.10 Acrylic type thermosyphon which is used in measuring performance of boiling 
surfaces. 
 
 
Fig. 2.11 Experiment apparatus for measuring performance of boiling surfaces. 
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図 2.12 には，沸騰面の寸法を示す．性能比較試験で使用した沸騰面として幅
65mm，高さ 53.5mm，厚さ 3mmの無酸素銅板を用いた．沸騰部の底面は幅 44.0mm，
高さ 36.0mm あり，この範囲が熱サイホン内部で沸騰面が液と接する部分となる．
この周囲は沸騰部のアクリルの壁と O リングとに接する部分となる．そして，銅
板の熱サイホン内部側の面中央には，幅 37.4mm，高さ 29.6mm の範囲で 0.2mm
高くなった部分を設けている．この高くなった面の範囲が， 高性能沸騰面構造
を適用する範囲となり，多孔質構造，ピンフィン構造については，この 0.2mm 高
い面上に作られている．平板においては，この面の表面を 300番の研磨紙で磨き，
粗面としている．周囲は 600 番以上の研磨紙にて仕上げている． 
 
 
Fig. 2.12 Dimension of test boiling surfaces (mm).  
 
 
 まず平板に関して沸騰性能の予測を行った．プール沸騰の熱伝達率予測式とし
て代表的な，式(2.3)，式(2.4)に示した Kutateladze の式(63)と，式(2.5)，式(2.6)に示
す水に対する Stephan-Abdelsalam の式(64)から沸騰面温度を予測する．式(2.6)中の
β は接触角であり 45°の値を使用する．また Stephan-Abdelsalam の式の有効範囲
は 2200Pa以上であるが，今回の熱サイホンの蒸気温度は 35°C（飽和蒸気圧 5600Pa）
以上を想定しているため問題ない． 
今回測定した沸騰面の表面積は，上からの投影面積に対して，多孔質構造で約
7 倍，ピンフィン構造で約 8 倍となる．しかしながら，沸騰に伴う伝熱現象は，
発生した蒸気に伴う対流に拠る伝熱だけでなく，相変化に伴う伝熱の影響が大き
い．したがって沸騰面の伝熱促進構造の効果を，この表面積の拡大効果とフィン
効率だけで説明はできない．むしろ表面積の拡大によって沸騰の基点となる気泡
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核の存在確率が増えることのほうが，伝熱促進効果を説明できると考えた．これ
は，表面の粗面化による伝熱促進効果と同じである． 
ここで藤田らによれば，表面の粗面化による沸騰熱伝達率の向上効果は式(2.7)
のようになる(65)．ここで，式(2.7)の P は環境の圧力，Pc は水の臨界圧力であり
2.21×107 Pa を使用した．また Rp-rouph，Rp-smoothは藤田らが測定した表面粗さを表
す中心線深さであり，粒度 320N/cm2の研磨紙で仕上げた平面の中心線深さ Rp-rouph
は 0.479 であり，粒度 1500N/cm2仕上げた平滑面の中心線深さ Rp-smoothは 0.082μm
となる．今回使用した研磨紙は粒度 300N/cm2であるので，中心線深さ Rp-rouph と
して粒度 320N/cm2の値 0.479μm を代用することとした． 
したがって使用した熱伝達率は，式(2.8)に示すように粗面による熱伝達率向上
効果を考慮した値を用いた．また得られた熱伝達率は，熱流束 q の関数として係
数 c1，c2を用いて式(2.9)のように表せる．この係数 c1の値は物性値や圧力によっ
て変わるため圧力の関数となる．実験では蒸気温度 44.1°C でのデータを測定した
が，このときの飽和蒸気圧力は8570 Paとなり，Kutateladzeの式では係数 c1が1.873，
係数 c2が 0.700 となり，Stephan-Abdelsalam の式では係数 c1が 4.955，係数 c2が
0.673 となった. 
 この沸騰熱伝達率モデルは，あらかじめプール沸騰条件での要素実験により，
面荒さに相当する値を把握しておけば，今回使用した沸騰面に限らず，あらゆる
沸騰促進構造に適用可能であると考える．また，プール沸騰条件であれば熱サイ
ホンに限らず他の場面でも適用可能である． 
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 図 2.11 で示したように，沸騰面を加熱する銅ブロックは 26mm 角である，しか
し図2.12で示したように沸騰面の伝熱面積は，37.4mm×29.6mmの大きさと，3mm
の厚さがある．このため，銅ブロックから伝わった熱は，熱伝導により面方向に
広がり，沸騰面表面に温度分布が生じる．また式(2.3)や式(2.5)に示すように，沸
騰熱伝達率は熱流束が大きいほど高い値となる． 
したがって，本実験のような沸騰面の条件において，沸騰面中央の温度を式
(2.3)や式(2.5)の熱伝達率から推測するには，熱伝導に伴う熱の広がりと，それに
よって生じる熱流束の分布を考慮する必要がある．そこで，表計算ソフトを用い
た定常熱伝導解析(66)にて熱伝導による影響を含めて計算し，沸騰面中心温度を求
めることとした．実験において沸騰面過熱度 ΔTsは，沸騰面裏面中央温度 tbと蒸
気温度 tvを用いて式(2.10)のように定義した.  
図 2.13 には計算モデルを示す．計算は沸騰面として幅 37.4mm，高さ 29.6mm，
厚さ 3mmの銅板内の熱の移動を計算した．銅板の熱伝導率は 380W/(m·K)とし，
沸騰面裏側の銅ブロックによる加熱は一定熱流束条件として与え，式(2.11)のよ
うに与えた．沸騰面側の熱伝達率は熱流束によって変化する．この熱流束は式
(2.12)のように表せる．この式(2.12)と式(2.9)より，沸騰面での熱伝達率は，熱流
束を使わずに式(2.13)のように表せる．したがってこの式(2.13)に示す熱伝達率の
表現を用いて，沸騰面表面は式(2.14)の関係を与えた．またその他の面は断熱条
件として式(2.15)の関係を与えた． 
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Fig. 2.13 Schematic of calculation model for boiling heat transfer.  
 
図 2.14 には，蒸気温度 44.1°C 一定とした条件での平板の沸騰面過熱度 ΔTbと
ヒータ入力 Qin の関係をプロットした結果を示す．ここで，ヒータ入力の値は沸
騰によって交換された熱交換量と等しい．また，一点鎖線は，Kutateladze の式を
用いた計算結果，実線は Stephan-Abdelsalam の式を用いた計算結果である．両条
件ともに粗面効果を考慮した熱伝達率を使用している．ヒータ入力 100W 未満の
条件では，Stephan-Abdelsalam の式を用いた計算結果が実験結果とよく一致した．
100W 以上については Stephan-Abdelsalam の式を用いた計算結果は，実験結果と
比べ過熱度を低めに予測してしまう．しかしながら，今回設計を行う 100W 以下
の条件においては，Kutateladze の式を用いた計算結果よりも，Stephan-Abdelsalam
の式を用いた計算結果の方が沸騰性能を予測できているため，以降の沸騰熱伝達
率の推定には Stephan-Abdelsalam の式をベースとすることとした． 
Boiling heat transfer  
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26mm ×26mm 
Boiling surface  
Width:37.4mm 
Height:29.6mm 
Thickness:3mm 
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Fig. 2.14 The boiling heat transfer comparison between a calculation result and 
experimental result in boiling from flat plate. 
 
図 2.15 には，蒸気温度 44.1°C 一定とした条件での多孔質構造面とピンフィン
構造面の沸騰面過熱度 ΔTb と熱交換量であるヒータ入力 Qin の関係をプロットし
た結果を示す．丸形でプロットした点が多孔質構造の結果 ，ひし形でプロット
した点がピンフィン構造の結果である． 
多孔質構造，ピンフィン構造の両方とも同じヒータ入力時でも過熱度にばらつ
きがある．沸騰性能の評価試験においては，加熱量を小さい値から多き値へと増
やした場合と，逆に大きな加熱量から減らしていった場合とで沸騰性能が異なる
ことが知られている(67)．これはアクティブな気泡核の数が異なるためといわれて
いる．しかし今回の試験では，加熱量の増加，減少といった試験条件によるばら
つきは小さく，試験日よるばらつきが大きかった． 
また実線は図 2.14 にも示した Stephan-Abdelsalam の式を用いた平板（Rp-rouph = 
0.479μm）の計算結果である． さらに図 2.15 中の破線は多孔質構造の，一点鎖線
0
20
40
60
80
100
120
140
160
180
200
0 5 10 15 20 25
H
ea
te
r 
in
p
u
t 
Q
in
(W
)
Degree of superheat at boiling plate center ΔTb (K)
Calc. (Kutateladze)  
Calc. (Stephan-Abdelsalam)  
Exp. results 
40 
 
 
 
はピンフィン構造の計算値である．この計算値は Stephan-Abdelsalam の式を用い
て，100 から 105W 加熱時の沸騰面過熱度 ΔTbとヒータ入力 Qinの平均値にあうよ
うに Rp-rouphを決めたものである．ここで多孔質構造の Rp-rouphは 27.8μm，ピンフ
ィン構造の Rp-rouphは 52.6μm を使用した． 
多孔質構造とピンフィン構造との沸騰性能の差は，ばらつきの範囲が重なって
いるものの全体的に見れば，ピンフィン構造のほうが若干高いように見える．図
2.15 中に示した計算値をベースに過熱度を比較すると，同じ熱交換量 100W に対
して，ピンフィン構造は 4.5K，多孔質構造は 5.0K，平板は 10.1K となる．平板
に比べて高性能沸騰面を用いることで過熱度を半分以下にできることが確認で
きる．本研究では過熱度の差が 1K 未満であり，製造コスト的に有利であったこ
とからピンフィン構造ではなく多孔質構造を採用し以降の検討を行った． 
 
Fig. 2.15 The boiling heat transfer comparison between a calculation result and 
experimental result in boiling from enhanced structure. 
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図 2.16 は，測定した熱サイホンの沸騰面の熱伝達率を，蒸気圧力に対してプ
ロットしたものである．図 2.16 中の三角印は，中山ら(60)の多孔質構造沸騰面に対
する大気圧下での測定値である．また図 2.16 中の破線は，Kutateladze の式より求
めた平板の沸騰熱伝達率である．今回の熱サイホンの沸騰熱伝達率 hbは，大気圧
下での値（三角印）と比べて低いことが確認できる．しかし，平板の沸騰熱伝達
率の圧力に対する低下率を考慮すれば，今回の熱サイホンの沸騰面構造の熱伝達
率の低下のおおよその要因は，使用する環境の圧力にあると考えられる． 
 
Fig. 2.16 Boiling heat transfer coefficient of the thermosyphon. 
 
図 2.17 は，圧力の変化に対する沸騰面の熱抵抗の計算による予測値と，5 章で
説明する不凝縮ガス（空気）を熱サイホン内に加えることで蒸気温度を変えた結
果を比較したものである．図 2.17 中の線で示した結果は，実験に合わせて，沸騰
面の板厚を 1.5mm，沸騰面の多孔質構造加工領域のサイズを幅 35mm，高さ 43mm
とした計算値であり，プロットは実測値である．計算は熱交換量を 50W，100W，
200W とし，実験はそれに近い条件+0 から+4W の試験条件のものをプロットした．  
水への溶存空気量が多い場合には沸騰開始直後の熱伝達を促進するという報
告(68)もあるが，今回の実測と計算の 100W と 200W の条件においては，飽和蒸気
圧の上昇に対する熱抵抗低下の傾向を捕らえられている．50W の条件に関しては
傾向が異なるが，今回の予測結果と実測の沸騰面過熱度の差は 2K ほどであり予
測精度としては十分実用的であると考える．  
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Fig. 2.17 The boiling heat transfer comparison between a calculation result and 
experimental result in boiling with enhanced structure. 
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2.4 凝縮部 
図 2.18 には熱サイホンで使用したラジエータのカットモデルの写真を示す．ラ
ジエータはトップヘッダ，ボトムヘッダ，4 本の凝縮管とオフセットフィンによ
って構成されている．沸騰部で発生した蒸気はトップヘッダからラジエータに入
り，4 本の凝縮管を通過しながら凝縮しボトムヘッダへ流れる．凝縮管は，外径
12.7mm の内面溝つき管を，5.5mm の厚さにつぶした扁平管を使用した． 
 
 
 
Fig. 2.18 A photograph of the cut model of the radiator.  
 
図2.19は凝縮部全体の平均凝縮熱伝達率の測定値と従来の計算結果の比較を示す．
図2.19中の丸印は，熱サイホンの測定結果であり，三角印は，内面溝つき水平管の計算
結果(69)である．また破線は，垂直平板凝縮のヌセルトの解の値である．熱サイホンの凝縮
熱伝達率は，内面溝つき水平管の計算結果より低く，ヌセルトの解に近い値となった．こ
れは，内面溝つきによる凝縮性能向上の効果が，凝縮管内部での液の滞留により液膜が
厚くなることで低減し，平板と同等程度に見えているものと考える．このように，従来の計
算方法では，本熱サイホンのように，凝縮管内に液面を有する，内面溝つき垂直管の凝
縮性能は見積もり難と考え，以下の計算モデルを提案する． 
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Fig.2.19 Comparison of condensation heat transfer coefficient between experiment and 
conventional calculation results. 
 
図 2.20 には凝縮性能を予測するための計算モデルを示す．計算モデルは，上部
を z = 0mm，下部を z = 35.5mm とする凝縮管を 0.1mm ごとの要素として計算を行
った．また凝縮管内の厚さ方向および高さ方向の熱抵抗の計算も行い，熱伝導の
影響も考慮している．ここでは，凝縮管の外側表面温度 tt3を一定として凝縮性能
の予測を行った．蒸気は，図 2.20 の上部から蒸気温度 tvで，蒸気クオリティ x が
1.0 の状態で流入するとした．また，凝縮に伴う熱抵抗 θcによって熱交換した分，
1 個下の蒸気状態のクオリティ x が減少するよう計算を行っている．蒸気温度は
飽和状態であるとして凝縮管内部で一定とした． 
凝縮性能の計算には，小山らの研究による垂直管内部の凝縮熱伝達率(70)を使用
する．また，西山の垂直管内凝縮性能に関する結果(71)では，三角溝を有する内面
溝つき管が，平滑面に対して 7 倍高い凝縮性能を示す結果を得ている．これは，
溝に表面張力によって凝縮液が流れ込み，溝以外の面の液膜厚さを薄くする効果
と考えられる．本ループ式熱サイホンでも凝縮管内面に凝縮管に平行な幅 0.1mm，
深さ 0.1mm の矩形溝がついている．したがって三角溝と同様に液滴を溝に吸収さ
せ凝縮液膜厚さを薄くする効果が期待できる． 
このことから凝縮熱伝達率は，式(2.16)に示すように平滑面の凝縮熱伝達率を 7
倍した Nusselt 数を使用した．また蒸気速度 uvは，ヒータ入力 Qinと飽和蒸気温度
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に対応する水の蒸発潜熱 hfgから冷媒循環量を求め，これに蒸気クオリティ x と凝
縮管断面積 Sccを使用して式(2.17)のように求める． 
また凝縮熱抵抗 θcは，要素あたりの凝縮面積 Scを用いて式(2.18)のように求め
た．また凝縮管内部の熱伝導による熱抵抗については式(2.19)から式(2.21)に示す
ように求めた．ここで式(2.19)および式(2.21)は，伝熱管の厚さ方向の熱抵抗であ
り，簡便のため扁平管にする前の円管の寸法（外径 12.7mm，肉厚 0.6mm）を基
にし，内径 Dctiとして 11.5mm，肉厚中心径 Dctmとして 12.1mm，外径 Dctoとして
12.7mm を用いた．また高さ方向の要素長さ dz は 0.1mm，凝縮管の熱伝導率 λct
は 400 W/(m·K)とした．ここで使用した 400 W/(m·K)という熱伝導率の値は，一
般的な無酸素銅の熱伝導率としては 5％程度高い値と考えられる．しかし，この
影響は計算では凝縮部の熱抵抗値で 0.5％程度の差であり影響は小さく，以下の
結論に影響するものではない． 
計算においては繰り返し計算により，蒸気温度に対して，蒸気管高さ 35.5mm
の間で蒸気が完全凝縮し，かつサブクール度がつかない凝縮管表面温度を求め，
このときの蒸気温度，凝縮管表面温度，交換熱量より熱伝達率および熱抵抗を求
めた． 
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Fig.2.20 Calculation model for condensation performance. 
 
 図 2.21 縮性能実験時の温度測定ポイントを示す．図 2.18 示すように，凝縮管
のラジエータ風下側は，空冷フィンが切り欠かれている．凝縮管温度は，この凝
縮管がむき出しになっている部分を測定しており，凝縮管の高さ 35.5mm を上段，
中段，下段と 3 等分し，各中心に線径 0.1mm の T 型熱電対をアルミテープにて
貼り付けた．また，その凝縮管温度測定点と対応するように，ラジエータの出口
空気温度も測定した． 凝縮管は 4 本あり，それぞれの凝縮管の温度を測定して
いるが，上段，中段，下段ごとの算術平均値を測定結果として用いた． 
 凝縮熱伝達率は，ラジエータ入り口空気温度 ta-inと上段，中段，下段の各部の
ラジエータ出口空気温度の差より交換熱量 Qtr を算出し求めた．つまり上段の凝
縮熱伝達率は式(2.22)のように求めた．また，凝縮部全体の熱抵抗は，上段，中
断，下段の凝縮管温度の算術平均値 tcを用いて式(2.23)のように求めた． 
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Fig.2.21 Experiment apparatus for measuring performance of boiling surfaces. 
 
図 2.22 には，計算によって求めた各部の凝縮熱伝達率と実測結果の比較を示す． 
計算結果は実測と同様に，下段に行くにしたがって凝縮熱伝達率が低下し，また
入力熱量が増えるにつれて凝縮熱伝達率が増加する傾向を捉えている．絶対値と
して比較すると，上段と中段は入力熱量が大きい範囲で乖離が大きく，下段は入
力熱量が小さい範囲で実測と異なる．しかし全体で見れば，内面矩形溝つき管の
凝縮熱伝達率を平滑面の 7 倍としたことは，それぞれ実測と一致している部分も
あり，また乖離している部分も 2 倍程度の差であるので妥当であると考える．こ
の 7倍という凝縮熱伝達率の性能向上倍率に関しては，検討の余地が残るものの，
熱サイホン全体の性能を予測する上では十分な精度である． 
 ここでは内面溝付き管を対象としたが，ここで示した凝縮熱伝達率モデルは，
他の凝縮面構造にも，また熱サイホンに限らず他の凝縮伝熱に対して適用可能で
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あると考える．したがってあらかじめ要素試験によって伝熱促進係数の把握を行
い，その値を用いることで，他の凝縮面を適用した際の凝縮熱伝達率を推定する
ことが可能であると考える． 
 
 
Fig.2.22 Comparison between calculation and experiment of condensation heat transfer 
coefficient of each part. 
 
図 2.23 は凝縮部全体の熱抵抗を計算と実測で比較した結果である．入力熱量
100W の条件で，凝縮熱抵抗の実測値は 0.01-0.02K/W の範囲にあり沸騰部の熱抵
抗に比べて小さい．また，このとき計算値は，およそ 0.015K/W となっており，
実測値を良く捉えられている．また入力熱量 50W の条件では，計算に比べて実
測の熱抵抗が高めであるが，その差は 0.01K/W であり温度差にすると 0.5K であ
る．したがって熱抵抗の予測精度としては十分であると考える． 
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Fig.2.23 Comparison between experiment and calculation of condensation thermal 
resistance. 
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2.5 空冷部 
図 2.24 にラジエータの正面とフィンの寸法を示す . トップヘッダは高さ
14.0mm，ボトムヘッダは高さ 10.5mm となっており，フィンが配置された冷却風
が流れる部分の高さは 35.5mm である．フィンの横幅は 120mm あり，フィン奥行
きは 20mm である．ラジエータに取り付けられた凝縮管は，外径 12.7mm の円管
を厚さ 5.5mm につぶした扁平管を４本使用している．この扁平管に取り付けられ
るように，フィンには扁平管への差込用の切り欠きが設けてある．またフィンに
は熱伝達率の向上のために，板厚 0.2mm の銅板の一部をプレス加工により
0.75mm オフセットさせた構造を設けた．フィンピッチは 1.5mm である．  
       
             
Fig.2.24 Offset fin’s dimension of the radiator. 
 
空冷フィンの圧力損失および熱伝達率の設計には，式(2.24) ，(2.25)に示す
Manglik らのオフセットフィン近似式(62)を用いた．式(2.24)に示す f は摩擦損失係
数を表す f ファクタ，式(2.25)に示す j は熱交換効率を表すコルバーンの j ファク
タ，Dhは等価水力直径，ReDhは等価水力直径 Dhを用いたレイノルズ数である．
これらの定義を式(2.26) - (2.33)に示す． 
ここで ΔP はラジエータの圧力損失，U はラジエータを通過する風のラジエー
タ前面流速，u は扁平管分絞られることを考慮したフィン間流速，Pr はプラント
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ル数，Cp は定圧比熱，ν は動粘性係数である．また Kc，Ke は入り口と出口の絞
り拡大損失であり，credはラジエータヘッダを考慮した流路縮小比である． 
図 2.25 には，扁平管の間の一部を切り取ったオフセットフィンの寸法について
示す．扁平管間のオフセットフィン幅 Lfbは，扁平管の間隔 30.0mm から扁平管厚
さ 5.5mm を引いた 24.5mm とした．フィン板厚 Lftは 0.2mm であり，オフセット
フィン間隔 Lfsは 1.3mm である．オフセットフィン自体の奥行き Lfpは 2.0mm と
し，フィン奥行き Lflは 18.0mm とした．フィン奥行きは実際には 20.0mm あるが，
フィン前縁と後縁部は，扁平管の曲面部の横にあり，扁平管との接触状態が良好
でないことから幅 3.0mm あるところを 2.0mm とし，合計のフィン奥行き Lfl を
18.0mm としたものである． 
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Fig.2.25 Offset fin detail construction. 
 
 前節で説明した凝縮試験と同時に，ラジエータの空冷部の性能も同時に評価し
ている．図 2.21 に示した実験装置を用いて，冷却風量 8.3×10-3 m3/s 時にヒータ
入力を 50W，100W，200W と変えた条件，およびヒータ入力 100W として冷却風
量を 5.0×10-3 m3/s，15.0×10-3 m3/s と変えた条件で凝縮管表面の平均温度 tcと冷
却風の入り口温度 ta-inの差を調査した． 
 図2.26には，冷却風量に対するフィン表面の平均熱伝達率の実測と計算結果の比
較を示す．フィン表面の平均熱伝達率は式(2.34)のように求めた．図2.26中の丸印は
実測結果，実線が Manglikらのオフセットフィン近似式(62)を基に求めた平均熱伝達
率である．図2.26より，空冷部の放熱性能の予測に関しては従来式を用いることで
予測が可能であることを確認した． 
 ここでは本熱サイホン構造に採用したオフセットフィンについてのみ示したが，
空冷部の構造はオフセットフィンに限られることはなく，コルゲートやルーバーと
いった様々な形状の適用が考えられる．その際には，それらの性能を推定する実験
式を適用すれば良い． 
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Fig.2.26 Comparison of between experiment and calculation of the temperature 
difference of the air cooling department for the cooling air flow rate. 
 
 
 図2.27には，冷却風量に対する凝縮管表面平均温度tcと冷却風の入り口温度ta-inの
差の計算結果と実測結果を示す．上記計算により求めた値を実線で示し，その上に
実測した結果をプロットした．また計算結果を示す実線に隣接して示す破線および
一点鎖線は，実線に対して5.0%のズレを示す線である．図2.27の結果が示すように，
今回の実測範囲において計算結果と実測の差は5%以内である．温度差20Kの条件に
対して5%のズレは1Kであり，空冷部の伝熱性能を計算により高精度に予測できる
ことを確認した． 
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Fig.2.27 Comparison of the temperature difference at the air cooling department between 
experiment and calculation. 
 
図2.28には，冷却風量に対するラジエータ通風抵抗の計算結果と実測結果を示す．
上記計算により求めた値を実線で示し，その上に実測した結果をプロットした．ま
た計算結果を示す実線に隣接して示す破線および一点鎖線は，実線に対して10.0%
のズレを示す線である．図2.28の結果が示すように，今回の実測範囲において計算
結果は，実測に対して－2%から+10%以内の値を示しており，圧力損失に関しても
十分な予測精度を確認した． 
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Fig.2.28 Comparison of between experiment and calculation of pressure drop of the air 
cooling department for the cooling air flow rate. 
 
 
2.6 全体熱抵抗 
 前節までに，沸騰部，凝縮部，空冷部の熱抵抗の予測手法と実測との比較を示し
てきた．これらの予測手法をまとめ，熱サイホン全体の熱抵抗θoverallを推定すると
ともに実測結果との比較を行う． 
 全体熱抵抗の算出手順として，はじめに計算条件として風量U m3/min，ラジエー
タ入り口空気温度ta-in °C，ヒータ入力Qin Wを与えるものとする．ついで風量Uより
式(2.25)，式(2.27)を用いて空冷部の熱抵抗θa K/Wを求める．この空冷部の熱抵抗θa
と， ラジエータ入り口空気温度ta-inおよびヒータ入力Qinより凝縮管の外側表面温度
tt3を式(2.35)のように求める．この凝縮管の外側表面温度tt3とヒータ入力Qinより図2.20
に示した凝縮部の熱回路網モデルより，凝縮部の熱抵抗θcを求める. 以上より熱サ
イホン内部の蒸気温度tv °Cを式(2.36)のように求める．熱サイホン内部は飽和状態で
あるとして蒸気温度より沸騰部の圧力Pを求めた．この温度条件における物性値と，
Stephan-Abdelsalamの式，多孔質構造のRp-rouphとして27.8μmを用い，式(2.9)の係数c1
を求める．そして図2.13に示した沸騰面の3次元モデルから沸騰面の中心温度tb°Cを
得た．このように得た沸騰面の中心温度tb°Cと，ラジエータ入り口空気温度ta-in °C，
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ヒータ入力Qin Wより，熱サイホン全体の熱抵抗θoverallを式(2.1)のように得た． 
 図 2.29 は，７つの実測結果の熱抵抗を，計算により得た熱抵抗の値を比較した
結果である．また表 2.2 には，この実験および計算条件について示す．図 2.29 の
棒グラフに示した値は全体熱抵抗の値であり，その内訳を色分けで示している．
全体熱抵抗の実測に対する計算の差は-6%から+12%であり，沸騰部の温度 tbの差
は-0.7K から+4.0K である．このように計算は実験結果に対して，熱抵抗を高めに
予測する傾向があるが，この傾向を把握していればツールとして十分に設計に行
かせるものであると考える． 
 熱抵抗の内訳としては，空冷部の熱抵抗 θaが大きく支配的であることがわかる．
ついで沸騰部の熱抵抗 θb，そして凝縮部 θcの熱抵抗が大きい．計算と実測の差に
ついては，凝縮部 θc そして沸騰部の熱抵抗 θb が大きく改善の余地がある．この
２つの熱抵抗は，空冷部に比べると値が小さいため影響は大きくないが，より予
測精度を向上させるためには，これらの改善が必要と考える．改善の方法として
は沸騰部に関しては，多孔質構造による沸騰促進効果を今回は面粗さと同じ方法
でモデル化したが，より最適なモデルを開発することで改善が得られると考える．
また凝縮部については，空冷部と連成させ，凝縮管の温度分布を考慮することで
改善が得られるものと考える． 
 
inainat tQt 3                                      (2.35) 
inaincav tQt  )(                                     (2.36) 
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Fig. 2.29 Comparison between calculation and experiment of the overall thermal resistance. 
 
Table 2.2 Experiment condition. 
Condition No.1 No.2 No.3 No.4 No.5 No.6 No.7 
Qin (W) 83.9 100.4 202.9 46.2 93.2 98.7 99.6 
ta-in (°C) 25.5 23.7 24.0 24.2 24.2 21.9 22.8 
U (m
3
/s) 0.0078 0.0083 0.0083 0.0083 0.0150 0.0033 0.0050 
 
2.7 従来構造との比較 
 本研究対象の熱サイホンの性能について，従来のヒートパイプつき放熱フィン
との冷却性能について比較を行った．図 2.30 は，横軸に通風抵抗 ΔP Pa と風量 U 
m
3
/s の積をとり，縦軸に全体熱抵抗をとったグラフである．通風抵抗 ΔP Pa と風
量 U m3/s の積は，ファンの動力を意味するものである．実際のファン電力は，フ
ァン効率やモータ効率，さらには前後の構造に伴う損失により，この値より大き
なものとなるが，ここでは比較として用いた．実線は前節で示した計算により求
めた熱サイホンの全体熱抵抗，点線は図 2.3 に示した従来のヒートパイプつき放
熱フィンの実測データを近似した線である．図 2.30 に示すようにファン動力
0.00 0.05 0.10 0.15 0.20 0.25 0.30 0.35 0.40
exp.
calc.
exp.
calc.
exp.
calc.
exp.
calc.
exp.
calc.
exp.
calc.
exp.
calc.
Thermal resistance (K/W)
θa 
θc 
θb 
No.7 
No.6 
No.5 
No.4 
No.3 
No.2 
No.1 
0.276 
0.218 
0.234 
0.195 
0.211 
0.168 
0.187 
0.265 
0.250 
0.171 
0.165 
0.311 
0.348 
0.249 
58 
 
 
 
（ΔP·U）が 0 に近い領域では全体熱抵抗が両者とも一致しているが，ファン動力
が増えるにつれ熱サイホンの熱抵抗が従来のヒートパイプつき放熱フィンの熱
抵抗に対して 0.05K/W 分ほど低い値をとる．ここで，設計目標である全体熱抵抗
0.32K/W となるファン動力を比べると，従来のヒートパイプつき放熱フィンが
0.049W なのに対して，熱サイホンは 0.018W と半分以下の値となっている．従来
のヒートパイプ付き放熱フィンを用いた CPU の冷却システムでは，ダクトによ
る損失もあったため，ダクトを用いずに済む熱サイホンを用いることで，大きな
ファン電力削減が得られることが考えられる． 
 表 2.3 は，実際のサーバ冷却に熱サイホンを適用した実測結果を表にしたもの
である．従来モデルは，図 2.2 に示したようなヒートパイプつき放熱フィンを用
いた冷却方法であり，熱サイホンモデルは図 2.7 に示したように熱サイホンの沸
騰部を CPU 直上に，ラジエータをファン直近に配置した冷却方法である． 
 従来モデルに対して，少ない風量で冷却できる熱サイホンモデルでは，ファン台
数を従来の6台から3台に減らした．またファンの回転数も従来の88.8Hzから65.0Hz
に低減させた．この冷却条件で，熱サイホンモデルは，CPUおよびDIMMの表面温
度を従来モデルと同等に冷却できていることを確認している．そして，その結果フ
ァン電力としては従来モデルでは39.6Wであったのに対して，熱サイホンモデルで
は11.2Wとなり三分の一以下と大きな電力削減を達成した． 
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Fig. 2.30  Performance comparison between the thermosyphon and the current cooling fin. 
 
Table 2.3 Comparison of cooling electric power between current model and the 
thermosyphon model. 
 
Current model 
Thermosyphon 
model 
CPU temperature (°C)  70.8 63.3 
Surface temperature of DIMM (°C)  54.7 54.6 
Number of fans  6 3 
Rotating speed of fan (Hz)  88.3 65.0 
Power consumption of fan (W)  39.6 11.2 
 
 
2.8 熱サイホンの設計方法のまとめ 
 以上に提案した薄型熱サイホンの設計方法の主要部分をまとめる．この設計方
法は本研究対象以外の構造，例えばさらに薄型のものなどの熱サイホンの設計に
も適用可能である．ここでは，冷却対象の発熱量すなわち沸騰面加熱量Qin及び，
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冷却風量 U，冷却風入り口温度 Ta-in，が与えられ，それに対して最終的に沸騰面
温度 tbが何°C になるかを求めるまでを示す．冷却対象の電子機器を保証温度以下
にするには，少なくとも沸騰面温度 tbを，保証温度から熱伝導グリースなどによ
る温度上昇を差し引いた温度以下となるように設計する必要がある． 
 本章では，ヒータ入熱量 Qinとラジエータ部からの空気への放熱量が等しいと
し，また凝縮管へ流れ込む蒸気のクオリティ x も 1 とした．基本的な性能の設計
および予測は下記の方法で可能であり，より詳細に性能を予測するためには 3 章
および 5 章に示すように，熱漏洩量 Qleakを算出し，この熱漏洩量をもとに蒸気の
クオリティ x を調整することが必要である． 
 
（a）沸騰部の熱抵抗の算出 
 本研究対象である沸騰伝熱面に多孔質構造がついている場合には，
Stephan-Abdelsalam の式(2.5)を変形した式(2.37)より沸騰熱伝達率 hbを算出する．
その際に，2.3 節で述べたように沸騰伝熱面内部の熱伝導による温度分布の影響
を含める． 
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 沸騰部の熱抵抗bを式(2.38)より求める．ここで Sbは沸騰伝熱面積である． 
bb
b
Sh
1
                                                         (2.38) 
 なお，他の沸騰伝熱面構造の場合にはその沸騰熱伝達率の計算式を使えばよい．
さらに第 4 章で詳細を説明するが，ドライアウト発生ある場合にはその影響も含
める． 
 
（b）凝縮部の熱抵抗の算出 
 まず，凝縮管内液面高さを算出する．凝縮管内液面高さについては傾斜したと
きにその影響が大きくなり，さらにドライアウト発生に大きく関係するためにそ
の計算式の詳細は第 4 章で説明するが，計算方法だけを次に述べる．与える熱サ
イホン内部空間に対する封入水の体積比率 rwや発熱量 Qin条件において，式(2.39) 
(式(4.20) と同じ)のように水戻り管中心位置から凝縮管側の液面まで液面差 Lhw
により生じる圧力ヘッドlgLhwが，蒸気管の圧力損失 ΔPvt (式(4.19) )と，水戻り管
端部での表面張力による保持力 ΔPtens (式(4.21) )の和が釣り合うとした時の，凝縮
管側の液面高さ Lhwから凝縮管内液面高さを算出する． 
capvthwl PPgL                                    （2.39） 
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 次に凝縮部の熱抵抗を求める．本研究対象である凝縮伝熱面に矩形溝がついて
いる場合には，小山らの式(2.16)を変形した式(2.40) より凝縮熱伝達率 hc を算出
し，凝縮部の熱抵抗cを式(2.41)より求める．ここで Scは凝縮伝熱面積，z は凝縮
管の全長から凝縮管内液面高さを除いた蒸気部高さである．その際に，2.4 節で
述べたように凝縮管内部の熱伝導による温度分布の影響を含める． 
5/44/55/13/1
5/2
4/55/13/1
RePr
Pr024.0
1125.07 lll
lll
c kH
Fr
kH
z
h 




 


  (2.40) 
cc
c
Sh
1
                                                      (2.41) 
 なお，他の凝縮伝熱面構造の場合にはその凝縮熱伝達率の計算式を使えばよい．
さらに第 5 章で詳細を説明するが，不凝縮ガスの影響ある場合にはその影響も含
める． 
 
 （c）空冷部の熱抵抗の算出 
 本研究対象であるオフセットフィンを使う場合には，Manglik らの式(2.25) を
変形した式(2.42) より対流熱伝達率 ha を算出し，空冷部の熱抵抗a を式(2.43)よ
り求める．ここで Saはフィン表面積，Dhは等価水力直径である．  
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 なお，他の空冷フィン構造の場合にはその対流熱伝達率の計算式を使えばよい．
また，空冷フィンの圧力損失の設計については 2.5 節で詳細を述べた計算式を使
えばよい． 
 
 （d）全体熱抵抗の算出 
 全体熱抵抗overallは，沸騰部の熱抵抗b，凝縮部の熱抵抗c，空冷部の熱抵抗a
を用いて式(2.44) （式(2.2)と同じ）より求める． 
    acbo v e r a l l                         (2.44) 
熱サイホン全体の熱抵抗 θoverallは，CPU 発熱量 Qinと熱サイホンの CPU と接す
る面である沸騰面の温度 tbと，ラジエータ入り口の空気温度 ta-inとの間に式(2.45)
（式(2.1)と同じ）の関係がある．したがって，沸騰面温度 tbは式(2.46)のように得
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られる． 
in
inab
overall
Q
tt )(                          (2.45) 
inainoverallb tQt                                           (2.46) 
 
求まった熱サイホン全体の熱抵抗 θoverallの値あるいはCPUと接する沸騰面の温
度 tbの値が与えられた設計仕様条件を満たさなければ，沸騰面構造などの設計条
件を変えて検討する． 
凝縮器における流体の過冷却の影響や配管等からの熱漏洩の影響については
3.5 節で詳細を述べた計算方法を使い，長期間の使用によるピンホールからのリ
ークによる特性の経時変化の影響については 5.5 節で詳細を述べた計算方法を使
えば精度良い性能評価ができる． 
 
2.9 本章のまとめ 
 本章では，サーバの特にCPU冷却の更なる省エネに関する課題について述べた．
さらにサーバ冷却への適用のために本研究対象の熱サイホンのモデル計算と実測
の比較について沸騰部，凝縮部，空冷部，全体の４つに分けて行い以下の結論を得
た． 
 
1.  熱サイホンに適用する沸騰面の温度予測手法として, Stephan-Abdelsalamの式
に粗面効果による沸騰促進係数をかけた沸騰熱伝達率を用い，沸騰面自体を3次
元熱伝導解析することで，沸騰面裏面の温度を予測する方法を提案した．また，
この方法による予測結果と実測の沸騰面過熱度の差は2Kほどであり予測精度と
しては十分実用的であることを確認した． 
2.  熱サイホンに適用した凝縮部の性能予測手法として，凝縮熱伝達率には垂直
管内凝縮性能に関する実験式に，内面溝つき管の平滑面に対する性能向上率と
して7倍した値を用い，さらに凝縮管の熱回路網モデルを用いて凝縮管表面温度
を求める計算モデルを提案した．これにより計算モデルにより予測した熱抵抗
は，実測に対して0.01K/W程度高めの値となったが，この差は温度差にすると
0.5Kであり十分な熱抵抗予測精度を確認した． 
3.  空冷部の性能に関して従来のオフセットフィンの式を用いることで，凝縮管
表面と入り口空気温度の差を5%以内で予測し，圧力損失を－2%から+10%以内
で予測できることを確認した． 
4.  沸騰部，凝縮部，空冷部の予測モデルを組み合わせることで熱サイホンの全
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体熱抵抗が予測できることを示し，実測に対して-6%から+12%の差で全体熱抵
抗を予測できることを示した． 
5.  本研究対象の熱サイホンを実サーバに適用した結果，従来構造に比べファン
台数を半減，ファン回転数を低減できたため，その冷却電力を測定した結果，
ファン電力を従来の三分の一以下にできることを確認した． 
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第 3 章 傾斜による伝熱特性の変化 
 
3.1 背景 
前章で説明したループ式熱サイホンは，重力の作用で冷媒を循環させるため，冷
媒循環に伴う圧力損失と，沸騰部よりも凝縮部に液冷媒が偏ることで生じるヘッド
差が釣り合っていなければならない． しかし，ループ式熱サイホンをサーバ冷却
に適用することを考えると，サーバ機器の傾きやサーバを設置するラックの傾き，
さらにはサーバ自体の傾きなどにより設計どおりの姿勢が得られない可能性があ
る．ヒートパイプなどは姿勢により性能が変化することが知られており，本研究対
象のループ式熱サイホンにおいても，この姿勢の変化による伝熱性能変化を把握す
る必要があると考えた． 
本研究対象の熱サイホンの特徴の一つはサーバ装置内部に実装するため，トッ
プヘッダ上面までの高さを 67.4mm に抑えた点にある．毛細管力を利用するため
に沸騰部と凝縮部の液面高低差が必要ないループ式ヒートパイプなどは薄型化
に適している．しかし毛細管力を利用するために，大量の冷媒を循環させるには
構造に工夫が必要となる．一方で，重力を利用するループ式熱サイホンは，配管
さえ適切なサイズとすれば大量の冷媒を循環させることが容易である．しかしな
がら，沸騰部と凝縮部の液面高低差が必要なことから，薄型化にはいくつかの課
題があると考える． 
そのひとつが，薄型のループ式熱サイホンの傾斜に対する伝熱特性の変化であ
る．薄型のループ式熱サイホン内部においては，冷媒の液面位置が凝縮部内にあ
ることが容易に考えられる．このような条件では，傾斜により沸騰部と凝縮部の
位置関係が変化した際に，凝縮部内部の液面位置も容易に変化し，これに伴って，
有効な凝縮面積が増減するため冷却性能が大きく変化すると考えられる．そこで
本報告は，今後ループ式熱サイホンをより薄型化にする際の参考データとするべ
く，本研究対象の薄型の CPU 冷却用のループ式熱サイホンを対象とし，特に凝
縮部に液面が存在する条件に対して，傾斜させた際の伝熱特性の変化を実験的に
明らかにし，その現象の考察を行った． 
 
3.2 実験装置 
図 3.1 に，測定に使用したループ式熱サイホンの写真を示す．本報告では沸騰
部とラジエータ間の距離Lvが異なる2つのループ式熱サイホンについて傾斜に対
する性能の変化を測定した．図 3.1 左側の写真に示す Type-1 のループ式熱サイホ
ンは，図 2.5 に示したループ式熱サイホンと同じものである．また図 3.1 右側の
写真に示す Type-2 のループ式熱サイホンは，図 2.10 に示したループ式熱サイホ
ンと同じものであり，試験的に沸騰部とラジエータの間の距離 Lvを離し，沸騰部，
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蒸気管，および水戻り管をアクリルで作成し可視化できるようにしたものである．
沸騰部とラジエータの間の距離 Lvは，Type-1 が 65.0mm，Type-2 が 190mm とな
っている．また Type-1，Type-2 ともラジエータは，同じ形状のものを使用いてお
り，沸騰部の容積もほぼ同じとなっている．ループ式熱サイホンの内部空間の体
積は，Type-1 で 108.8×10-6 m3 ，Type-2 で 118.3×10-6 m3となっており，この体積
の差は蒸気管および水戻り管の長さの違いによるものである． 
図 3.2 に本ループ式熱サイホン内部の概略図を示す．沸騰部の沸騰面から天井
面までの高さは 20.0mm であり，蒸気管の内径は 8.4mm，液戻り管の内径は 5.2mm
となっている．また本ループ式熱サイホンの高さは，沸騰部底面からラジエータ
上面までの距離であり，67.4mm となっている．傾斜角度 α は，性能低下が考え
られる，ラジエータが沸騰部に対して下側となる回転方向を正とした． 
 
 
Fig. 3.1  Two photographs of thermosyphons (Left:Type-1,Right:Type-2) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Lv=65mm 
Type-2 
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Fig. 3.2   A schematic of the loop-type thermosyphon. 
 
3.3 実験方法 
実験では前述の 2 種類のループ式熱サイホンに対して，傾斜角度，封入水量を
変化させ，各部の温度を測定した．図 3.3 には実験装置の概要を示す．温度測定
には線径 0.1mm の T 型熱電対を使用し，沸騰面温度以外の熱電対はアルミテー
プを用いて貼り付けた．沸騰面温度は，熱電対を沸騰面の裏面中央に彫った深さ
0.5mm，幅 0.5mm の溝にはんだで埋め込み測定した．図 3.3 内に示す温度測定点
の記号は tb：沸騰面温度，tv：蒸気管温度，ta-in：冷却風のラジエータ入り口温度
とした． 
蒸気管温度は，蒸気管の表面に熱電対を取り付けて測定している．ただし
Type-2 においてはアクリル管とラジエータヘッダをつなぐ金属部を測定してい
る．これらの測定部では，外側に断熱材を巻き外部への放熱を極力小さくするこ
とで定常状態の内部の蒸気温度が 0.6K 未満の誤差で得られることを，銅管内部
にシース熱電対を入れた別サンプルによる比較実験にて確認している． 
また凝縮管については，上，中，下と 3 段に等分し，それぞれの中央部に熱電
対を取り付け，温度測定を行った．各部分の凝縮管表面温度を上から tc-up，tc-mid，
tc-lowとした．なお凝縮管は，図 3.3 の奥行き方向に 4 本並んで構成されており，
凝縮管平均温度 tcは，これらの上下方向 3 点，奥行き方向 4 点の計 12 点の算術
平均値を用いた．さらに凝縮管表面温度と対応させてラジエータ出口側の空気温
度を測定しており，その算術平均値をラジエータ出口空気温度 ta-outとした．ラジ
エータ出口での凝縮液の温度 tc-outは，ボトムヘッダの凝縮管の下部に取り付けた
4 点の測定温度の算術平均を使用した．これらの算術平均値と測定値との差は，
Gravity
Direction
Inclination angle α
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凝縮管温度で-12.9%から+16.3%，出口空気温度で-9.4%から+10.8%である． 
ラジエータの冷却には，80 mm 角の DC ファン 2 台を使用し，ダクトを用いて
冷却風を流した．ダクト途中に金属メッシュを取り付け簡易的な整流を行ってい
る．また事前にファン回転数と風量の関係を，風洞を用いて測定しており，試験
では風量を 0.0067 m3/s 一定とした． 
 沸騰面の加熱方法は，セラミックヒータを取り付けた無酸素銅製のブロックを，
熱伝導グリースを介して沸騰面に接触させることで行った．このブロックに等間
隔に埋め込んだ 5 つの熱電対より得られた温度勾配より熱流束を求め，沸騰面加
熱量 Qin を求めた．試験はヒータ印加電圧を一定として行っており，本報告では
沸騰面加熱量は常におよそ 80 W 程度となっている． 
 実験装置の傾斜には，ゴニオステージを用い，これにより実験装置全体を傾斜
させることで行った． 
 
 
Fig. 3.3  A schematic of thermometry position of the loop-type thermosyphon. 
 
3.4 実験結果 
図 3.4 は，傾斜に対する 2 形状のループ式熱サイホンの熱抵抗測定値を，ルー
プ式熱サイホンの内部空間体積と封入水量との体積比率 rw ごとにプロットした
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ものである．Type-1においては，封入水量が 40×10-6m3 のとき体積比率 rwが 36.8%，
封入水量が 50×10-6m3 のとき体積比率 rwが 46.0%である．また Type-2 において
は，封入水量が 45×10-6m3 のとき体積比率 rwは 36.4%，封入水量が 50×10
-6
m
3
 の
とき体積比率 rwは 40.4%である．熱抵抗は，2 章の式(2.1)に示したとおり，沸騰
面温度 tbとラジエータ流入空気温度 ta-inとの温度差を，沸騰面加熱量 Qinで割る
ことで求めた． 
図 3.4 に示すように，熱抵抗 θoverallはラジエータが下側になるように傾斜させ
るほど大きくなり，また形状によりその熱抵抗の変化の傾きが異なる．Type-1 で
は傾斜角度を 0°から 10°にすることで，熱抵抗が 10%近く増加するのに対して，
沸騰部と凝縮部間の距離の長い Type-2 では，熱抵抗が 35%近く増加している．
この熱抵抗の増加は，傾斜によりラジエータ位置が下がることで凝縮管内部の液
面が上昇し，凝縮管内部の有効な凝縮面積の減少により熱抵抗が増加しているも
のと考えられる．したがって Type-1 よりも沸騰部と凝縮部間の距離の長い Type-2
の方が，同じ傾斜角度であってもラジエータの下がる距離が大きいため，熱抵抗
の変化が大きくなっているものと考えられる．また図 3.4 の結果より，同じ形状
の結果においても，封入水量が多い条件の熱抵抗が少ない条件に比べて高い．こ
れも封入水量が多いほど凝縮管内部の液面が高くなるためと考えられる． 
図 3.5 は，沸騰面加熱量 Qin を傾斜角度ごと，および封入水量ごとにプロット
したものである．傾斜角度によって沸騰面加熱量が減少している．これは，傾斜
によりループ式熱サイホンの熱抵抗が増加し，ヒータおよび銅ブロックの温度が
上昇するとともに，これらの部位の熱漏洩量が増えたためと考えられる．しかし
ながら，傾斜角度を 0°から 10°に変化させた場合でも，この沸騰面加熱量 Qin の
減少量は，Type-1 で 1%未満，Type-2 でも 3%未満であり，図 3.4 に示した熱抵抗
値の結果に影響を与えるほどのものではないことが確認できる．  
 また，Type-1 と Type-2 では，蒸気管および水戻り管の長さおよび材質の差に
よって，沸騰部からラジエータへの熱伝導による熱移動量に差がある．しかし，
沸騰面温度とラジエータヘッダ部との温度差より求めた熱伝導による熱移動量
は，Type-1 で 0.6W 程度，Type-2 で 0.1W 未満となり，沸騰面加熱量 Qinに比べ十
分小さいため無視する． 
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Fig. 3.4  Results of the overall thermal resistance of thermosyphon for each inclination 
angles and for each volume ratios of the sealed water rw.  
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Fig. 3.5  Results of heat quantity into the boiling part Qin of thermosyphon for each 
inclination angles and for each volume ratios of the sealed water rw.  
 
図 3.6 は，傾斜角度に対する蒸気温度の値を示す．蒸気温度は，蒸気管表面の
温度を使用している．図 3.6 に示すように，蒸気温度は傾斜角度が大きくなるに
つれ上昇する．蒸気温度の上昇は，ラジエータ部の熱抵抗の増加を意味している．
全体熱抵抗と傾斜の関係を示した図 3.4 および蒸気温度と傾斜角度の関係を示し
た図 3.6 中に丸で囲んだデータは，Type-2 の傾斜角度 12°近辺の結果である．こ
の 2 つを見比べると，手前の傾斜角度が 10°の結果との増加比率が異なり，明ら
かに全体熱抵抗が急激に増加していることが分かる．後に示すが，これはこの傾
斜角度 10と 12の間で急激に沸騰性能が低下していることを表していると考える．
したがって，傾斜によるループ式熱サイホンの熱抵抗変化は，傾斜角度増加によ
る緩やかなラジエータ性能低下に加えて，急激な沸騰面の性能低下を考えなくて
はいけないことが分かる． 
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Fig. 3.6  The vapor temperature for each inclination angles and for each volume ratios 
of the sealed water rw.  
 
 また蒸気温度が増加することで，ループ式熱サイホンの表面温度も増加するため，
熱漏洩量が増加することが考えられる．ラジエータの入り口および出口空気温度を
用いて，ラジエータからの放熱量 Qtrを式(3.1)のように求めた．このラジエータか
らの放熱量 Qtr は，沸騰面加熱量 Qin よりも常に小さな値となる．この差は，沸騰
部から凝縮部の間で熱漏洩が発生しているためと考えられ，熱漏洩量Qleakを式(3.2)
のように定義した．  
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図 3.7 は，熱漏洩量とラジエータ入り口空気温度と蒸気温度との温度差との関
係を示す．図 3.7 中のプロットは実測結果であり，蒸気の温度差の上昇とともに
熱漏洩量が増加する傾向があることがわかる．これは，本ループ式熱サイホンで
は，蒸気温度が周囲の空気温度よりも高く，またラジエータ出口より吹き出た風
が，蒸気管および沸騰部に当たる構造となっているためである． 
ここで，沸騰部から凝縮部までの熱漏洩箇所を沸騰部のチャンバ表面，蒸気管
表面，ラジエータのトップヘッダ表面として，熱漏洩量を見積もった．表 3.1 に
は各熱漏洩箇所の代表直径と面積を示す．沸騰部のチャンバ表面からの放熱量は，
半球として，同等の体積となる球の直径を代表長さとし，式(3.3)の Nusselt 数(72)
を用いて求めた．また蒸気管は，円柱として式(3.4)の Nusselt 数(72)を用いた．表
3.1 には Type-2 の蒸気管長さも示したが，ここでは Type-1 のみの熱漏洩量を求め
る．トップヘッダは，周囲をダクトで覆われているため，放熱に寄与するには，
風上の正面と，風下の背面，さらにフィンと面する下面の 3 面とし，表 3.1 には，
この 3 面の合計面積を記載した．トップヘッダの放熱量は，式(3.5)の四角柱の
Nusselt 数(72)を用いて求めた．冷却風量 U が 0.0067 m3/s より，ラジエータのフィ
ン部を通過する風速 u を風速として用い 1.57m/s を用いた．温度差は蒸気温度 tv
とラジエータ入り口空気温度 ta-inの差を用いた．さらに，放射による放熱量も，
表面の放射率を銅酸化面として 0.6 を用い，表面を蒸気温度，周囲環境をラジエ
ータ入り口空気温度と等しいとして求めた． 
この計算結果より得られた熱抵抗値を基に，熱漏洩量が，蒸気温度とラジエー
タ流入空気温度との差，および表面熱伝達率はラジエータ風量の 0.5 乗に比例す
るとして得られた式が式(3.6)である． 
図 3.7中の一点鎖線は，この計算値を示している．蒸気温度と熱漏洩量の関係は，
Type-1 よりも，蒸気管長さの長い Type-2 のほうが，熱漏洩量が大きくなると考え
られる．しかし Type-2 は沸騰部および蒸気管がアクリル製となっておりアクリル
表面の温度は蒸気温度よりも低いために，今回実験した冷却条件の範囲では，たま
たま Type-1 と Type-2 で熱漏洩量がほぼ同程度となったものと考えられる．測定さ
れた熱漏洩量は，条件によっては 10W を超える値であり，沸騰面加熱量の 10%以
上となるため本ループ式熱サイホンへの影響が大きい．この無視できない影響を後
に，ラジエータ部の計算モデルに組み込みやすくするため，Type-2 の熱漏洩量も同
じ式を用いることとした．本来ならば，条件の異なるサンプルごとに式(3.3)から式
(3.5)を使用し，かつ材質や肉厚などによる熱伝導の差による蒸気温度と表面温度差
を考慮し，熱漏洩量を蒸気温度差に対して求めるべきであるが，今回はラジエータ
部の計算モデルに組み込みやすくすることを優先した．また図 3.7 より式(3.6)によ
って，Type-1 と Type-2 とも熱漏洩量を±5 W で近似できている．5W は沸騰面加熱
量に対して 5%程度であり，今回は両サンプルに式(3.6)を適用することとした． 
 今回の実験条件では，熱サイホンとファンは同じプレート上で傾斜するため，そ
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の位置関係は変化しないため，傾斜による熱サイホン表面への空気流の変化は考慮
していない．実際の使用状態においても，熱サイホンとファンは同じサーバ筐体に
固定されるため，その位置関係は変化しない．また，今回の熱サイホン表面からの
熱漏洩量の見積もりは，熱漏洩量の値が熱サイホンの全体の熱抵抗値に与える影響
が小さいことから，計算の簡素化のため熱サイホンの形状を簡略化して求めたもの
である．より形状に合わせた放熱量を見積もることで精度の向上が図れると考える． 
 
2
1
3
1
RePr60.02mNu                                  （3.3） 
37.06.0 PrRe26.0mNu                                      （3.4） 
66.0Re14.0mNu                                          （3.5） 
5.0)(377.5 UttQ inavcalleak                               （3.6） 
 
Table 3.1 Dimensions of heat leak part. 
 Chamber surface of 
boiling part 
Vapor pipe Surface of top 
header Type-1 Type-2 
Characteristic 
length (m) 
0.053 0.01 0.02 
Surface area 
(m
2
) 
1.95×10-3 1.95×10-3 5.97×10-3 5.76×10-3 
Re 5319 1003 2007 
Num 39.3 14.6 21.2 
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Fig. 3.7  Relations with the quantity of heat leakage and temperature 
differences between air at the inlet and vapor . 
 
ラジエータ部を凝縮管内部における冷媒の凝縮熱伝達を表す凝縮部と，凝縮管
外側における空気の強制対流熱伝達を表す空冷部の 2 つに分け，ループ式熱サイ
ホンを空冷部，凝縮部，沸騰部の 3 つの要素に分割した．以下，この 3 つの要素
について熱抵抗を求め，傾斜角度に対する伝熱性能の変化を整理し分析した．空
冷部の熱抵抗θaを式(3.7)，凝縮部の熱抵抗θcを式(3.8)，沸騰部の熱抵抗θbを式(3.9)
のように定義した．空冷部の熱抵抗 θa，および凝縮部の熱抵抗 θcはラジエータか
らの放熱量 Qtrを用い，熱抵抗 θbは沸騰面加熱量 Qinを用いて熱抵抗を求めた． 
 
houtinaca Qtt )(                                        （3.7） 
0.0
5.0
10.0
15.0
20.0
0.0 5.0 10.0 15.0 20.0 25.0 30.0
Q
le
a
k
(W
)
tv－ta-in (K)
Type-1
Type-2
Expression (3.6) 
+5W 
-5W 
75 
 
 
 
houtcvc Qtt )(                                      （3.8） 
hinvbb Qtt )(                                          （3.9） 
 
図 3.8 は，空冷部の熱抵抗値を示す．空冷部は，凝縮管の表面およびオフセッ
トフィンから空気へ放熱するための熱抵抗値であり，傾斜によって変化する要因
はないと考えられる．図 3.8 中の実線は，2 章で計算した空冷部の性能の熱抵抗
である．破線はラジエータ流入空気温度と凝縮表面温度との温度差が計算値に対
して 2K 大きくなった場合の熱抵抗値を示している．図 3.8 より，空冷部の熱抵
抗値は，傾斜が無い時点で若干設計値より高いものの，傾斜角度を変えてもその
値に大きな変はない．熱抵抗の変化は，実線と破線の間に入っており測定ばらつ
きの範囲内であると考えられる．したがって傾斜による影響がないことを確認し
た． 
図 3.9 は，凝縮部の熱抵抗値について傾斜角度および封入水量に対する変化を
示す．図 3.9 に示すように，傾斜角度を 0°から 10°に変化させた場合，凝縮部の
熱抵抗は Type-1 で 50%以上，Type-2 では 140%以上増加しており顕著に増加して
いることがわかる．この Type-1 より Type-2 のほうが傾斜に対する熱抵抗の増加
量が大きいこと，また封入水量が多い条件の熱抵抗が高い傾向は，図 3.4 に示し
たループ式熱サイホン全体の熱抵抗の傾向と同じである．つまり傾斜にともなう
熱抵抗変化は，この凝縮部の熱抵抗変化が支配的であることを示している． 
本ループ式熱サイホンでは凝縮管内の液面位置を確認することはできない．そ
こで，図 3.10 には，凝縮管内の液面より上の空間が蒸気のみで満たされており，
沸騰部と凝縮部の圧力差が 100Pa と仮定した場合の凝縮管内の液面高さを示す．
実際には，蒸気管内は二相流であり凝縮管内の液面より上部にも液は存在する．
また圧力損失も二相流の状態や蒸気温度によって変化するため液面高さの絶対
値は正確さを欠くものである．しかし，傾斜に対する液面の変化および，同じル
ープ式熱サイホンにおける封入液量の差による液面差の傾向は捉えられている
と考える．  
図 3.10 中の液面高さは，凝縮管下端を 0.0m としたときの液面の位置を示して
おり，液面高さが 0.0m より低い時は液面がボトムヘッダ内に，3.55×10-2m より
高い時は液面がトップヘッダ内に位置していることを示している．図 3.10 に示す
ように，当然ながら蒸気管の長さの差により，傾斜角度に対する凝縮管内の液面
位置の上昇は Type-1 より Type-2 の方が大きくなる．また，封入水量が多い方が
液面高さは高くなる．凝縮面積は液面高さが上昇するほど小さくなるため，液面
高さの上昇により凝縮熱抵抗が上昇する．この点を踏まえて，図 3.9 と図 3.10 を
比較すれば，凝縮部の熱抵抗変化と，凝縮管内の液面高さ変化の傾向が一致する
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ことが確認できる．つまり，凝縮部の熱抵抗変化は，傾斜や封入水量による凝縮
管内の液面高さに大きく影響されていると考えられる． 
 
 
Fig. 3.8  Thermal resistance of the air-cooling part for each inclination angles and for 
each volume ratios of the sealed water rw. 
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Fig. 3.9  Thermal resistance of the condensing part for inclination angles and for each 
volume ratios of the sealed water rw.  
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Fig. 3.10  The estimated height of water surface in the condensation tube. 
 
図 3.11 は，沸騰部の熱抵抗値を蒸気温度ごとにプロットしたものである．図
3.11 中の実線は，2 章で示した方法で求めた多孔質構造面の計算結果であり，
Stephan-Abdelsalam の式をベースに多孔質面の沸騰性能向上を粗面効果によるも
のとモデル化し計算したものである．また 3.11 中の一点鎖線も 2 章で示した 300
番の研磨紙で磨き粗面とした平板の計算値である．いずれの計算値も，ヒータ入
力 Qinとして 75W を用い，蒸気温度に対する飽和圧力条件での熱抵抗を計算して
いる．沸騰伝熱は，熱流束が高いほど高性能となり，熱抵抗は小さくなる．図 3.5
に示すようにプロットした試験結果のヒータ入力Qinは 75Wより大きい値であり，
ヒータ入力 Qinに 75W を用いた計算値は，実際のヒータ入力値を用いた値よりも
若干高めの熱抵抗を予測するものである． 
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今回測定した沸騰部の熱抵抗は，Type-1 結果が安定しているのに比べ，Type-2
の結果はばらつきが大きかった．また多孔質構造面の計算値と比較しても，Type-1
は計算値より低めであり妥当な結果といえるが，Type-2 は計算値に対して同等か
高い値をとっており，当初の想定よりも若干性能が低めであると言える．この要
因は不明であるが，多孔質構造面の個体差や，表面の清浄状態の差などが考えら
れる． 
また沸騰部内の圧力は，蒸気温度から求められる飽和蒸気圧力とほぼ等しいと
考えられる．一般に圧力が高いほど沸騰熱抵抗は低下することが考えられるが，
図 3.11 の結果は，わずかに右肩下がりではあるが蒸気温度に対してほぼ一定の値
を示した．しかし，この傾向は計算値と大差ない．また図 3.5 に示すように，蒸
気温度が高い条件つまりは傾斜角度が大きい条件において，沸騰面加熱量 Qinが
低下し熱流束が低下したためと考えられる． 
図 3.11 中の円で囲った 2 点の値は，平板よりも高い熱抵抗値となっており，多
孔質構造面による性能向上をまったく発揮できていない．図 3.12 は，体積比率
rw =40.4%，傾斜角度 α=5°時の沸騰部の写真，図 3.13 は，体積比率 rw = 32.3%，
傾斜角度 α=6°時の沸騰部の写真である．図 3.12 の写真のように，沸騰部に十分
水がある条件では，沸騰部の熱抵抗は 0.1K/W 以下であるが，図 3.13 のように水
が少ない条件では，熱抵抗が 0.1K/W 以上となっており沸騰性能が低下している．
このことから，図 3.11 中の円で囲った 2 点でも傾斜角度が大きくなった際に，沸
騰部内の水量が少ない状態となり，沸騰部の熱抵抗が上昇した可能性が高いと考
えられる．また，図 3.11 中の円で囲った 2 点は，図 3.4 中の円で囲った 2 点と同
じ条件の結果である．図 3.4 中のこの 2 点において，傾斜に対する熱抵抗の変化
量が，傾斜角度 10°以下の結果と比べて大きな値となっている．これは，この沸
騰部の性能の低下によるものであると言える． 
以上より，沸騰面加熱量 Qinが一定の条件において，傾斜角度の増加に対して
凝縮部の熱抵抗が増加し，この凝縮部の熱抵抗変化は，傾斜や封入水量による凝
縮管内の液面高さの変化に大きく影響されていると考えられることを示した．ま
た沸騰部内の水量減少による沸騰部の熱抵抗増加があることを示した． 
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Fig. 3.11  Thermal resistance of the boiling part for the vapor temperature for 
inclination angles and for each volume ratios of the sealed water rw.  
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Fig. 3.12  A picture of the boiling part of the type-2 thermosyphon. It is condition in 
which there is water enough (volume ratio of sealed water rw = 40.4%, inclination angle 
α =5° ). 
 
  
Fig. 3.13  A picture of the boiling part of the type-2 thermosyphon. It is condition in 
which there is water less (rw = 32.3%, inclination angle α =6°). 
 
これまでの結果より，凝縮部の熱抵抗変化が傾斜に伴う凝縮部内部の液面変化
による可能性が高いことを示した．これを裏付けるデータとして，ラジエータ出
口における凝縮水の過冷却度を確認した．過冷却度は，ラジエータ内部の液単相
部分によってつけられるものである．つまり，過冷却度が大きいことはラジエー
タ内部の液単相域が長いことを示す．本試験では，圧力を測定していないのでラ
ジエータ出口での凝縮水の飽和温度は不明である．したがって，ラジエータ出口
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での圧力における冷媒の飽和温度を蒸気温度で代用し，ラジエータ出口での凝縮
水の過冷却度を式(3.10)のように求めた． 
 
outcvcoolsub ttT                               (3.10) 
 
ここで，ラジエータ底面から扁平管の上端までの 46 mm が水で埋まったと仮定
すると凝縮管内の液による水頭圧は 450 Pa 程度となる．これに対して 45 °C と
46 °C における水の飽和蒸気圧力の差は約 500 Pa であるので，凝縮管内を満液と
想定しても，蒸気温度と実際の飽和温度との差は最大 1 K 程度と推定される． 
図 3.14 は，傾斜角度に対するラジエータ出口の凝縮水の過冷却度を示す．傾斜
角度が大きいほど過冷却度は高く，Type-1 より Type-2 の方が傾斜角度の変化に
対して過冷却度の変化が大きい．また，Type-1 の傾斜角度が 10°より大きい部分
で逆転がみられるものの，おおむね封入水量が多い条件で過冷却度が大きくなる
傾向にある．この関係は図 3.9，図 3.10 に示した凝縮熱抵抗と液面の関係と同じ
であり，傾斜による液面位置の変化が過冷却度の変化にも強く影響していること
を示している． 
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Fig. 3.14  Sub-cooling degree of the water at the exit of the condensing part for 
inclination angles and for each volume ratios of the sealed water rw.  
 
 
図 3.15 には，蒸気温度に対するラジエータ出口の凝縮水の過冷却度を示す．こ
の結果より，ばらつきを無視すれば，封入水量や蒸気管長さの差に関係なく，過
冷却度が蒸気温度の関数となることが確認できる．これは，凝縮部の性能である
凝縮熱抵抗および過冷却度が，内部の二相域と液相域の比率，つまりは液面位置
によってほぼ決定することを示していると考える．つまり液面位置が低い条件で
は，二相域の面積比率が大きいため蒸気温度は低くなり，また液相域の面積比率
は小さいため過冷却度は低くなる．これに対して液面位置が高い条件では，二相
域の面積比率が小さいため蒸気温度は高くなり，また液相の面積比率は大きいた
め過冷却度は高くなることを示している．このことから同じラジエータ形状，さ
らには同じ沸騰面加熱量と冷却条件であれば，封入水量や蒸気管長さが変わって
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も，液面位置が決まれば同時におおよその蒸気温度，過冷却度，凝縮熱抵抗が推
定できると考えられる． 
また，過冷却度が大きくつくことによって，沸騰部では水の顕熱による冷却量
が増えるため，蒸発する蒸気量つまりは循環する冷媒量が小さくなることが考え
られる．しかし水の蒸発潜熱量に対して比熱は小さいため，過冷却度が 10K のと
きで水の循環量の変化量は 2％程度であり，本ループ式熱サイホン全体の熱抵抗
変化に対する過冷却度自体の影響は大きくはない． 
 
 
Fig. 3.15  The relation between the sub-cooling degree and the vapor temperature for 
each volume ratios of the sealed water rw.  
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3.5 過冷却度計算モデル 
以上の結果より，特にラジエータ部において，液面位置が決まれば，同時にお
およその蒸気温度，過冷却度，凝縮熱抵抗が推定できることを示した．この関係
が物理的に妥当な関係であるのかを確認するために，ラジエータのモデル計算に
よって蒸気温度，過冷却度および凝縮熱抵抗の関係を求め，実験値と比較するこ
ととした．本実験において凝縮部内の液面位置は不明である．このため本モデル
計算は，蒸気温度を入力値とし，それに対して過冷却度および凝縮熱抵抗を求め
るものとした． 
ラジエータのモデル計算は熱抵抗回路網により行った．図 3.16 は凝縮管の断面
モデルに熱抵抗回路網のイメージを載せたものである．図 3.16 の左側はフィンが
取り付けられた凝縮管外側の空冷部，右側は冷媒の流れを含む凝縮部をイメージ
している．中央部は，凝縮管自身の熱伝導をモデル化している． ラジエータ入
口の蒸気温度は入力値とした．沸騰面の入熱量は 80W 一定とし，モデルにより
計算される過冷却度分の顕熱と蒸発潜熱量から，この入熱量と釣り合うように水
の循環流量を求めた．また，沸騰部から出た直後の蒸気クオリティ x を 1 とし，
ラジエータ入口の蒸気温度より漏洩熱量を式(3.6)のように求め，漏洩した熱量分
が凝縮し液成分になるとしてラジエータ入り口の蒸気クオリティ x を決定した． 
図 3.16 の右端の値は凝縮管内部の冷媒の状態であり，温度 tvと蒸気クオリティ
x の値を有する．計算は，蒸気の流れに沿って上から下へ行い，ひとつ手前の凝
縮量の計算結果から次の蒸気クオリティを計算した．蒸気クオリティが 0 より大
きければ飽和状態とし蒸気温度はラジエータ入口と同じ値を与え，また蒸気クオ
リティが 0 となった地点より，交換熱量分だけ冷媒の液温が低下する計算を行っ
た． 
冷媒と凝縮管との間の熱抵抗 θcは，クオリティ x が 0 より大きいときは凝縮熱
伝達率を基にした熱抵抗を用い，クオリティ x が 0 のときは液単相の熱伝達率を
基にした熱抵抗を使用した．凝縮熱伝達率は 2 章に示したとおり式(3.11)に示す垂
直管内部の凝縮熱伝達率(70)を 7 倍した Nusselt 数 Nucを使用した．また，西山の
垂直管の結果(71)では，蒸気温度と壁面温度との温度差は，垂直時と傾斜時で 1％
程度の変動と小さいものであった．したがって，今回の計算モデルには，傾斜に
ともなう凝縮熱伝達率の変化は含めていない．また，液単相の熱伝達率には，式
(3.12)に示す熱流束一様における円管内層流の Nusselt 数 Nuc-l
(73)を使用した． 
 
5/44/55/13/1
5/2
4/55/13/1
RePr
Pr024.0
1125.07 LLL
LL
c RH
Fr
RH
Nu 






 
 (3.11) 
1 -  ) )
Pr  Re  D
z 202
( + (1  5.364 0.31.11-
LLzL 



lcNu             (3.12) 
86 
 
 
 
 
図 3.16 の中心部は，凝縮管の熱伝導を計算する部分であり，凝縮管の冷媒側表
面温度 tt1，凝縮管の中心温度 tt2，凝縮管空気側温度 tt3とした．また，凝縮管肉厚
部の熱抵抗のうち縦方向の熱抵抗 θt2には肉厚と接点間距離より求まる熱抵抗を
与え，肉厚方向の熱抵抗 θt1，θt3には，溝底を基準とした扁平管の内周と等しい
内周の円管についての半径方向の熱抵抗を当てはめた． 
図 3.16 の左側の空冷部の熱抵抗は，図 3.8 に示した熱抵抗の設計値を用いた．
本ループ式熱サイホンのラジエータは凝縮管 4 本からなるが，4 本とも蒸気流入
条件，冷却条件は同じであるとし，計算自体は 1 本分を対象とした．凝縮管上端
を 0 とし 0.1mm 刻みに，凝縮管長さ 35.5mm までを計算範囲とした． 
   
 
Fig. 3.16  Thermal resistance circuitry model of the condensing part. The left side of 
convection region means heat exchange to the air with the fin. The central part of heat 
conduction region models heat conduction of the condensation tubes. The right side of 
condensation region models the condensation heat transfer and the flow of refrigerant. 
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図 3.17 は，図 3.15 の実験結果上に，計算結果を載せたものである．また図 3.18
は，蒸気温度に対する凝縮熱抵抗の計算値と実験値を比較したものである．凝縮
管の縦方向の熱伝導の影響をなくすために，θt2=100K/W とした結果である．一点
鎖線は熱漏洩量を考慮しない場合の計算結果である． 
図 3.17 および図 3.18 に示すように，本計算結果が概ね実験結果から得られた
蒸気温度に対する過冷却度と凝縮熱抵抗の関係を再現していることが確認でき
る．また図 3.17 および図 3.18 に破線で示す凝縮管の熱伝導を無視した計算結果
は，過冷却度が高めに計算されることがわかる．これは実際には蒸気管の縦方向
の熱伝導により，温度の高い二相域の熱が，温度の低い液相域に伝わるため過冷
却度が小さくなっていることを示している．また図 3.18 上の破線は実線と重なっ
ており，凝縮熱抵抗に差はなかった．図 3.17 および図 3.18 中に一点鎖線で示す
熱漏洩量を考慮しない計算結果では，過冷却度，凝縮熱抵抗ともに本計算結果に
比べて低めとなった．過冷却度の結果に関しては，実験値に対して，本計算結果
と漏洩量を考慮しない計算結果とでどちらが近いのか判断が難しい．しかしなが
ら，蒸気温度 40℃前後で比べると本計算の方が一致していると言える．つまり蒸
気温度が低い条件で，漏洩量を考慮しない計算結果は過冷却度がとれなくなって
おり実験値と相違がある．凝縮熱抵抗についても，熱漏洩を考慮しない計算は，
熱漏洩によるクオリティの低下を考慮しないため凝縮熱伝達率が高くなり，凝縮
熱抵抗が低い値になっている．これに伴い凝縮管表面の温度も実験結果より高い
値を示しており，実験値と相違があった． 
以上の結果より，蒸気二相域の凝縮および，液単相域の対流に対する熱伝達率
に従来の研究結果を当てはめ，実験的に得られた熱漏洩量と，凝縮管の熱伝導を
考慮することで，蒸気温度に対する過冷却度および凝縮熱抵抗が計算可能である
ことを示した．  
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Fig. 3.17  A graph which is plotted the model calculation result on experimental results 
showed Fig. 3.14. The solid line is the model calculation result. The dash line is the 
calculation result without the effect of the longitudinal heat conduction in the 
condensation tube. 
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Fig. 3.18  Relation between thermal resistance of the condensing part and vapor 
temperature for each volume ratios of the sealed water rw. The solid line is the model 
calculation result. The alternate long and short dash line is the calculation result without 
heat leakage. 
 
 図 3.19 には，本計算において蒸気クオリティ x が 0 となる点を液面と定義し求
めた，蒸気温度に対する凝縮管内の液面高さを示す．先に述べたように，蒸気温
度は，凝縮管内でも熱伝達率の高い二相域の影響を強く受けるため，液面高さと
蒸気温度の間には強い相関がある．本実験では，凝縮部内の液面位置は不明であ
るため，図 3.19 の液面位置と実際の液面位置を比較することはできない．しかし
ながら図 3.17 および図 3.18 で示したように，過冷却度および凝縮熱伝達率が実
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験値と比較的一致していることから，この液面位置がある程度実際の液面位置を
表しているものと考える．これにより，傾斜による液面位置が推定でき，また沸
騰面加熱量および冷却条件が明らかであれば，本計算を用いて液面位置が一致す
るように蒸気温度を収束計算により求めることが可能である．また同時に，過冷
却度および凝縮熱抵抗を求めることができる．蒸気温度がわかれば，実験式など
から沸騰部の熱抵抗も求めることが可能であり，これによりループ式熱サイホン
の傾斜による熱抵抗変化が予測できる．ただし液面位置の推定には，冷媒循環に
ともなう圧力損失の正確な把握が必要であり，また沸騰部内，蒸気管内，および
トップヘッダ等に溜まる液滴量の把握が必要であると考えられる． 
 
 
Fig. 3.19  The height of water surface in the condensation tube predicted by the 
calculation that showed solid line in Fig. 3.17and Fig. 3.18. In the calculation, it is 
defined that the height of water surface is the position in which vapor quality x has 
became 0. 
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3.6 本章のまとめ 
 CPU 冷却用として本研究対象の，ラジエータ内部に液面が存在する薄型のル
ープ式熱サイホンを対象として，沸騰部とラジエータ間の距離を変えたループ式
熱サイホンを傾斜させ，その傾斜に対する伝熱特性の変化を実験的に評価し以下
の結論を得た． 
 
1.  ループ式熱サイホンを凝縮部が沸騰部よりも低くなるように傾斜させると，
その熱抵抗は増加する．またその変化は凝縮部の熱抵抗変化が支配的である．
また傾斜に伴う沸騰部の液量低下による沸騰性能の低下があることを示した． 
2.  実験結果より，ラジエータでの蒸気温度に対する過冷却度および凝縮熱抵
抗に一定の関係があることを見出した．これは，凝縮部内部の二相域と単相
域の比率によって蒸気温度，過冷却度および凝縮熱抵抗が決定されるためと
考えられる． 
3.  凝縮部入口の蒸気温度に対する凝縮出口の過冷却度，および凝縮熱抵抗の
関係は，従来文献の凝縮熱伝達率の評価結果および液単相の熱伝達率を用い，
実験的に得られた熱漏洩量と，凝縮管の熱伝導を考慮した熱回路網モデルに
より推定できることを示した．これにより傾斜による凝縮部の液単相域長さ
の変化がわかれば，ループ式熱サイホンの傾斜による熱抵抗変化を予測でき
ることを示した． 
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第 4 章 ドライアウト発生現象の検討 
 
4.1 背景 
3 章では，ループ式熱サイホンの傾斜角度を変えて冷却性能を測定し，熱抵抗
が凝縮部の液面位置に強く依存していることを示した．この際に，ある封入水量
と傾斜角度の条件で，沸騰部の冷却性能の急激な低下が確認された． 
沸騰面が液冷媒で濡れるように沸騰部のチャンバの底に位置していること，ま
た，沸騰面の熱流束が 20W/cm2程度と小さいことから，本ループ式熱サイホンの
ドライアウトの要因が限界熱流束によるもの(36) (54)とは考え難い．このことから
も，3 章で沸騰部内部の可視化写真からも，この性能低下の原因が，沸騰部にお
ける液冷媒の枯渇（ドライアウト）によるものと考えられる． 
この沸騰部でのドライアウトは，沸騰現象そのものではなく，冷媒循環に伴う
圧力損失と液ヘッドのバランスにより凝縮部側に液が溜まり，沸騰部において液
冷媒が不足もしくは枯渇することが原因と考えられる．したがって，この現象を
モデル化するには，冷媒循環に伴う圧力損失と，そこから考えられる熱サイホン
内部の液冷媒量分布を考える必要がある． 
従来の研究では，沸騰部と凝縮部の高低差が十分にある場合において，冷媒循
環に伴う圧力損失が計算されている(46) (48) (52)．しかしながら，本ループサイホン
のように高低差が小さい条件における圧力損失によるドライアウトと傾斜との
関係については，十分検討されているとは言えない． 
そこで本報告では，沸騰部と凝縮部の高低差の小さいループ式熱サイホンを対
象に，実験的にドライアウトが発生する冷媒封入量と傾斜角度を関連付けるとと
もに，ドライアウト発生モデルを検討し要因を考察した． 
 
4.2 実験装置および方法 
実験装置は，3 章で行った傾斜実験と同じである．図 4.1 は新たにテストに加
えた熱サイホンの写真である．テスト対象の熱サイホンとしては，図 3.1 にしめ
した Type-1，Type-2 があり，さらに図 4.1 に示すラジエータが Type-1，Type-2 に
比べて小型である熱サイホン Type-3 を加えて測定を行った．つまり沸騰部とラジ
エータ間の距離，およびラジエータ部の寸法が異なる三形状の熱サイホンについ
てドライアウト傾斜角度を測定した．  
図 4.2 に本ループ式熱サイホンの断面図と各部の寸法を示す．また表 4.1 に形
状ごとの寸法を示す．本熱サイホンの高さは，沸騰部底面からラジエータ上面ま
での距離で定義し，67.4 mm と共通である．傾斜角度は，水平位置を基準とし，
ラジエータが沸騰部よりも下側となる回転方向を正とした． 
沸騰部の沸騰面には多孔質構造面を使用し，沸騰部底面上の中央に，高さ
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1.0mm，幅 43mm，奥行き 35mm で形成されている．また沸騰部底面は幅 45mm，
奥行き 37mm 板厚は 1.5mm である． 
Type-1 を基準として Type-2 の蒸気管の直管部は，Type-1 より 4 倍長くなって
いる．また Type-3 は，蒸気管の直管部の距離が Type-1 とほぼ等しいが，ラジエ
ータ部の空気の流れ方向厚さ，および扁平管のサイズが Type-1 よりも小さくなっ
ている．いずれの凝縮管にも，凝縮熱伝達率の向上と，扁平化による通風抵抗の
低減を活用するため，内面溝付き管を扁平管として使用した． 
Type-2 のアクリル部以外の材質は全て銅であり，冷媒には脱気処理した純水を
用いた．図示していないが，本熱サイホンには，真空引き用および冷媒注入用の
枝管が取り付けられ，枝管の端部にバルブを取り付けた． 
 
         
Fig. 4.1  Photograph of tested thermosyphon Type-3. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Lv=67mm 
94 
 
 
 
 
 
 
Fig. 4.2  Configuration and dimensions of loop thermosyphon. 
 
Table 4.1 Dimensions of test thermosyphons. 
Length [mm] Type1 Type2 Type3 
Straight part of vapor tube Lst 40.5 165.5 42.5 
Liquid tube Llt 37.5 162.5 39.5 
Width of bottom header Lbh 24.0 14.0 
Thickness of condensation tube Dct 4.3 2.6 
Width of condensation tube Wct 11.3 4.7 
 
 沸騰面の加熱量 Qinは，図 3.3 に示した銅ブロックに等間隔に埋め込んだ 5 本
の熱電対より得られた温度勾配から求めた．実験ではヒータ印加電圧を一定とし，
加熱量はおよそ 80 W となっており，熱流束は，およそ 1.2×105 W/m2である． 
ラジエータの冷却には 80 mm 角の DC ファン 2 台を使用し，ダクトを用いて冷
却風を流した．事前にファン回転数と風量の関係を，風洞を用いて測定し，実験
では風量を 0.0067 m3/s で一定となるようにした．実験は空調された室内で行い，
冷却風の入り口の空気温度 ta-inは，およそ 25°C となっている． 
温度測定には線径 0.1 mm の T 型熱電対を使用し，沸騰面以外の熱電対はアル
ミテープを用いて表面に固定した．実験装置の傾斜には，ゴニオステージを用い，
傾斜角度は-5°から 20°までの範囲を測定した．実験は，封入水量を変化させ，傾
斜角度ごとに各部の温度を測定した．手順としては，ヒータ加熱を停止した状態
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で傾斜角度を変え，後にヒータを発熱させ沸騰部の温度 tbが定常になるのを待ち，
定常になったところでヒータ加熱を停止し次の傾斜角度に変更した．このとき沸
騰部の温度が定常とならない最も小さい傾斜角度を，ドライアウト傾斜角度とし
た． 
 
4.2 実験結果および考察 
図 4.3 に封入水の体積比率 rwが 27.6%における，Type-1 の測定温度の時間履歴
を示す．封入水の体積比率 rwは，熱サイホンの内部空間の体積に対する，封入し
た水の体積比率である．熱サイホンの内部空間体積は，Type-1 が 109×10-6 m3，
Type-2 が 124×10-6 m3，Type-3 が 77.4×10-6 m3である．図中の Ehはヒータの印加電
圧であり，0.1 kV の時間帯でヒータが発熱している．図 4.3 の履歴は，傾斜角度
θ を 10°，15°，20°，18°と変化させた結果である．傾斜角度 20°の時に沸騰部の温
度 tbが急上昇したため，ヒータ加熱を停止した．このように沸騰部の温度が急激
に上昇する場合を，ドライアウトと判断した． 18°の条件においても，沸騰部の
温度 tbが急上昇している時間があるが，短時間で再び定常状態に戻っていること
から，完全なドライアウトとは判断しなかった． 
図 4.4 は封入水の体積比率 rwが 40.4%における Type-2 の，図 4.5 は封入水の体
積比率 rwが 19.4%における Type-3 の測定温度の時間履歴である．図 4.4 中には，
ラジエータ部の熱交換量 Qtrもプロットしている．熱交換量 Qtrは，ラジエータ入
口空気温度 ta-inと出口空気温度 ta-outの温度差と，冷却風量，空気の比熱の積より
求めた． 
図 4.3，図 4.4，図 4.5 中の破線で囲った区間で，ドライアウトが発生している
と判断した．どの条件においても，ドライアウトが発生すると，沸騰部の温度 tb
が上昇するとともに，蒸気管の温度 tvは低下することが確認できる．図 4.4 の 14°
の条件では，ドライアウトに伴う蒸気管の温度 tv の低下とともに，熱交換量 Qtr
が低下していることが確認できる．このことから，蒸気管の温度 tvの低下は，ド
ライアウトにより沸騰部で発生する蒸気量が減少し，これにより沸騰部から蒸気
管およびラジエータへの熱移動量が減ったためと考えられる． 
Type-1 と Type-2 に関して，傾斜角度 θ，封入水の体積比率 rw，そして蒸気管長
さの違いによる熱サイホンの放熱特性の違いについては 3章にて議論しているた
め詳細は省略する．傾斜角度 θ，封入水の体積比率 rw，そして蒸気管長さが大き
い条件のほうがラジエータ内部の水位が高くなり，沸騰部温度 tb，蒸気管の温度
tvは高い値を示す．これによって図 4.3 に示す Type-1 よりも図 4.4 に示す Type-2
の方が，温度が高い結果となっている．また Type-3 の熱サイホンは，ラジエータ
の寸法が他の2つより小さいため沸騰部温度 tb，蒸気管の温度 tvは高い値となる．
ただし図 4.5 において，傾斜角度 θ が 0°，3°，4°の結果は，沸騰部の熱抵抗を意
味する沸騰部温度 tbと蒸気管の温度 tvの温度差が 30K 近い値となっている．測定
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時刻が離れたデータであるが，図 4.5 には傾斜角度 θ が-5°時の結果も併記してい
る．このように傾斜角度 θ が-5°の結果では，沸騰部温度 tbと蒸気管の温度 tvの温
度差が 10K 未満となり，Type-1，Type-2 と同程度の値となる．このことから，傾
斜角度 θ が 0°，3°，4°の条件では，沸騰部は，水が不足しドライアウトに近い状
態であると考えられる． 
またどのドライアウト発生条件においても，ヒータ加熱を停止した後に蒸気管
の温度 tvが急激に上昇する現象が確認できる．Type-2 の可視化により，ヒータ加
熱時にはラジエータ側に溜まっていた水が，ヒータ加熱停止後に沸騰部に流れ込
むことを確認している．流れ込んだ水が，沸騰部の熱容量によって加熱され蒸気
が発生し，この蒸気が蒸気管を加熱したためと考えられる．この現象は，ヒータ
加熱が停止するまで，水をラジエータ側に留める力が作用していたことを示して
いる．つまりドライアウトの発生時に発生蒸気量は低下するが，ゼロにはならず，
沸騰部とラジエータ側との間に抵抗・圧力差が生じていると考えられる． 
ドライアウト発生後にヒータ発熱を継続できた場合には，最終的に熱交換量
Qtrがゼロとなることが予想される．熱交換量 Qtrがゼロとなると，蒸気の流れが
完全に無くなり，沸騰部とラジエータ側の間の圧力差が無くなると考えられる．
これによりヒータ加熱停止後と同様に，一時的に水が沸騰部に戻り，再び蒸気が
発生し熱交換量が上昇する．そして再びドライアウトに至り熱交換量 Qtr が低下
してゆくという周期的な現象が発生すると予想される．今回は，実験装置の安全
上の理由によりドライアウト発生の途中でヒータ加熱を停止したため，このよう
な周期現象は確認できなかった．しかし，この周期現象の発生要因や周期などが
明らかとなれば，ドライアウトによる沸騰部の温度上昇限界も予測できると考え
る．したがって本研究の冷却対象である CPU 冷却には適用できないが，ドライ
アウトによる沸騰部温度の急激な温度上昇も許容できるような冷却対象に対し
ては，このドライアウトの周期現象を明らかとすることでループ式熱サイホンを
用いる際の傾斜角度や封入推量の適用可能範囲を広げることが可能となると考
える． 
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Fig. 4.3  Temperature history of Type-1 (rw=27.6%).  
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Fig. 4.4  Temperature history of Type-2 (rw=40.4%). 
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Fig. 4.5  Temperature history of Type-3 (rw=19.4%). 
 
図 4.6 は，Type-2 の蒸気管の可視化写真である．蒸気管には，凝縮した水滴が
付着しており，また不規則に沸騰部から流れ込む大きな水塊により流されること
を確認した．これらの水滴の滞留は，ラジエータ側の水量の減少や，蒸気管部で
の圧力損失の増大を伴うため，ドライアウトが発生しやすくなる要因と考える．
また蒸気管内で蒸気の凝縮が発生していることからも，ラジエータ部以外からの
熱漏洩量 Qleakが存在することが確認できる． 
図 4.7 は，封入水の体積比率 rw が 40.4%，傾斜角度 θ が 5°の満水状態の Type-2
の沸騰部の可視化写真を示す．図 4.8 は，ドライアウトに近い封入水の体積比率
rw が 32.3%，傾斜角度 θ が 6°の水が少ない状態での沸騰部の可視化写真を示す．
またドライアウト発生時には沸騰部での水が非常に少なくなり，ドライアウトの
原因が沸騰部での液冷媒不足によることを確認している． 
図 4.9 は，ドライアウト角度 θdoを封入水の体積比率 rwごとにプロットしたも
のである．図より，封入水の体積比率 rwの増加に伴いドライアウト角度 θdoも大
きくなり，ドライアウトが生じにくくなることがわかる．また，同じ封入水の体
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積比率 rwでドライアウト発生角度 θdoを比べると，Type-3 がもっともドライアウ
ト発生角度 θdが大きく，ついで Type-1，Type-2 の順となっている．Type-2 でド
ライアウト発生角度 θdo が小さい要因として，沸騰部とラジエータ間の距離が長
いため同じ傾斜角度 θ でもラジエータの高さ位置が大きく変化すること，蒸気管
部の圧力損失が大きいことが考えられる． 
 
        
Fig.4.6  Visualization of water in vapor tube in Type-2 (rw =28.3%, θ=0°). 
 
 
  
Fig. 4.7  A photographs of water in the boiling part in Type-2 (rw = 40.4%, θ=5°). 
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Fig. 4.8  A photograph of water in the boiling part in Type-2 (rw = 32.3%, θ=6°).  
 
 
Fig. 4.9  Dry-out angles θdo vs. volume ratio of sealed water rw  
 
 
4.3 ドライアウト予測モデル 
実験結果より，ヒータ発熱時には凝縮部に水を留める抵抗・圧力差が作用して
いることが確認された．この圧力差を把握するため，冷媒循環に伴う圧力損失を
計算した．圧力損失の計算は，神谷ら(46)の場合と同様，Lockhart-Martinelli パラメ
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ータより，Chisholm の二相摩擦乗数の近似式を用いた．ただし，循環する蒸気の
質量乾き度 xを熱サイホン内部から外部への熱漏洩量Qleakから得てモデル化した
点と，熱輸送量が小さいことに伴い，蒸気，水ともに流れを層流でモデル化した
点が異なる． 
計算では，蒸気管の直管部とベンド部の二相流の圧力損失のみを考慮した．熱
サイホン全体の圧力損失は，この他にも，沸騰部での加速損失，沸騰部から蒸気
管上端までの位置損失，沸騰部と蒸気管の接続部における縮小損失，蒸気管とラ
ジエータ接続部での拡大損失，凝縮部での流動損失，そして水戻り管の圧力損失
が考えられる．しかしこれらの値は，蒸気管の直管部とベンド部のみの圧力損失
に対して 2%未満であるため無視した．水と蒸気の物性値は，蒸気温度の関数で
近似したものを用いた． 
以下に計算方法の詳細を述べる．以下，物性値は蒸気温度を基準とし，飽和圧
力環境の値を用いる．循環量Gは，沸騰面加熱量Qinと水の蒸発潜熱 hfgから式(4.1)
で求めた．ここで沸騰面加熱量 Qinは測定値から約 80W 一定とした．熱サイホン
内部から外部への熱漏洩量 Qleakは，3 章で近似した式(4.2)を用いた．蒸気の質量
乾き度 x は，熱漏洩量 Qleak分の蒸気が凝縮するものとし式(4.3)で求めた． 
 
fgin hQG                             （4.1） 
  6.0894.8 ainavleak uttQ                           （4.2） 
  inleakin QQQx                              （4.3） 
 
蒸気の質量乾き度 x と循環量 G から，水の密度 ρlおよび蒸気密度 ρv，蒸気管内
の直径 Dvtを用いて，蒸気管内の見かけの液流速 ulと蒸気流速 uvを式(4.4)および
式(4.5)で求めた．さらに，水の粘性係数 μlおよび蒸気の粘性係数 μvより，液側と
蒸気側のレイノルズ数を式(4.6)および式(4.7)で求めた． 
 
 
2
14
vtl
l
D
xG
u


                                         （4.4） 
2
4
vtv
v
D
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u

                                         （4.5） 
l
vtll
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

Re                                         （4.6） 
v
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v
Du


Re                                         （4.7） 
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ここで蒸気流速 uvは，蒸気温度 tvが 35°C で 15.2m/s であるが，70°C では 2.5m/s
と大きく低下する．これは蒸気温度 tvの上昇に伴い蒸気密度 ρvが高くなること，
さらに式(4.2)の熱漏洩量 Qleakが増え，式(4.3)の蒸気の質量乾き度 x が減少するこ
とに起因する．液流速 ulは，密度 ρlは変化しないが熱漏洩量 Qleakが増え，蒸気
の質量乾き度 x が減少することから，蒸気温度 tvが 35°C 時の 3.3×10
-5
m/s から，
70°C 時の 1.6×10-4m/s まで増加する． 
蒸気側のレイノルズ数 Revは，最大でも蒸気温度 tvが 35°C のとき 498，液側の
レイノルズ数 Relは最大でも蒸気温度 tvが 70°C のとき 3.19 である．このように
蒸気側，液側ともにレイノルズ数が 1000 未満であることから流れを層流とみな
し，Lockhart-Martinelli パラメータ X を式(4.8)のように求めた(74).  
 
v
l
l
v
x
x
X







12
                                     （4.8） 
 
蒸気管の直管部の圧力損失 ΔPtp-st は式(4.9)で求めた．液単相の場合の圧力損失
ΔPl-st は，一般的な管摩擦の式(4.10)で求める．式(4.10)中の Lst は蒸気管の直管部
の長さ，Dvtは蒸気管内の直径，0.0134 は沸騰部と蒸気管ベンド部を結ぶ直管部の
長さである．二相摩擦乗数 ϕl-stは Chisholm の近似式 (4.11)で求めた．  
 
stlstlsttp PP  
2
                            （4.9） 
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2
2 15
1
XX
stl                           （4.11） 
 
蒸気管の 90°ベンド部の圧力損失 ΔPtp-beは，液単相の場合の圧力損失 ΔPl-beにベ
ンド部の二相摩擦乗数 ϕl-be を乗じて式(4.12)で求めた
(75)．液単相の場合の圧力損
失 ΔPl-be は，ベンド部の全損失係数 ζbe を用いて式(4.13)で求めた．このベンド部
の全損失係数 ζbeには，式(4.14)を用いた．ここで係数 α はベンド部の形状による
値であり，図 3 のベンド部の曲率半径 Rbeから式(4.15)で求めた．  
ベンド部の二相摩擦乗数 ϕl-beは Lockhart-Martinelliパラメータ X より，Chisholm
のベンド管に対する近似式(4.16)から求めた．式(4.16)中の気液の密度比を補正す
る係数 c を式(4.17)で求めた．式(4.17)中の c2は式(4.18)で定義される係数である．
ここで Lbeはベンド部の中心長さである． 
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belbelbetp PP  
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以上から，式(4.9)の蒸気管の直管部の圧力損失 ΔPtp-stと，式(4.12)のベンド部の
圧力損失 ΔPtp-be の和より，各形状の蒸気管の圧力損失 ΔPvt を式(4.19)として求め
た． 
 
betpsttpvt PPP                                        （4.19） 
 
図 4.10 には，蒸気温度 tvに対する蒸気の質量乾き度 x と蒸気管の圧力損失 ΔPvt
の計算結果を示す．ここで Type-1 と Type-3 は値が近いため重なって表示されて
いる． 
図 4.10 に示すように，蒸気温度 tvが高いほど，質量乾き度 x と蒸気管の圧力損
失 ΔPvtが低くなることがわかる．すなわち蒸気温度 tvが高いと熱漏洩量 Qleakが高
くなり，蒸気管での凝縮量が増加するため乾き度 x が小さくなる．   
図 4.10 には，Type-1 と Type-3 の蒸気管の圧力損失 ΔPvtと，Type-2 の蒸気管の
圧力損失 ΔPvtを実線にて示す．また，Type-1，Type-2，および Type-3 共通のベン
ド部の圧力損失ΔPtp-beを2点鎖線にて示す．図 4.10よりベンド部の圧力損失ΔPtp-be
は，蒸気管の圧力損失 ΔPvtの 85%から 95%を占めており，本ループ式熱サイホン
の形状においては，ベンド部の形状が蒸気管の圧力損失 ΔPvtの支配因子であるこ
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とがわかる．したがって，蒸気管の直管部長さ Lstが Type-1 で 40.5mm に対し，
Type-2 の蒸気管の直管部長さ Lstは 165.5mm と 4 倍程度異なるが，圧力損失とし
ては Type-1 の圧力損失に対して差は 10%程度と小さい．  
図 4.10 に示すように，蒸気管の圧力損失 ΔPvtは蒸気温度 tv上昇に伴って低下す
る．この要因としては，蒸気温度 tv上昇に伴って，熱漏洩量 Qleakが増加し蒸気が
液化することで蒸気流量が減ること，および蒸気密度の増加により蒸気流速が減
少することが考えられる．図 4.10 中の破線は，Type-2 の圧力損失の計算において
熱漏洩量Qleakを蒸気温度 tv=35°C 時の値である4.4W一定とした計算結果である．
つまり，式(4.3)に示す質量乾き度 x を蒸気温度 tv=35°C 時の値である 0.95 一定と
した圧力損失を示している．実線で示す乾き度の低下を考慮した圧力損失の値に
対して，破線で示す乾き度を一定とした圧力損失の方が，蒸気管の圧力損失 ΔPvt
が低いことから，蒸気密度の増加による蒸気流速の減少が，圧力損失 ΔPvtが蒸気
温度 tv上昇に伴って低下する要因として支配的であることがわかる．むしろ乾き
度の低下により，破線に対して，実線で示す圧力損失のほうが増加していること
から，蒸気温度 tvの上昇に伴う質量乾き度 x の減少は，蒸気管の圧力損失 ΔPvtの
増加要因となっていると言える． 
ドライアウト発生時には，沸騰部での沸騰による伝熱量が低下するため，沸騰
面の温度 tbが上昇する．これに伴って熱伝導により沸騰部の容器表面温度が上昇
し，容器表面から熱サイホン周囲空気への熱漏洩量が増加する．これにより沸騰
部から凝縮部へ移動する蒸気の質量流量が減り，圧力損失が低下するため，最終
的には凝縮部に留まっていた水が沸騰部へ戻ることが予想される．しかし，図 4.3
から図 4.5 に示したドライアウト区間では水戻りが確認できなかった．これは，
図 4.10 の計算結果が示すように蒸気温度の低下が圧力損失の増加につながるた
め，熱漏洩量の増加により蒸気の質量流量が低下しても，蒸気温度も低下するた
め圧力損失がそれほど低下しないことによると考える． 
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Fig. 4.10  Estimated pressure drop of vapor tube (Qin=80 W, ta-in=25°C, ua=0.0067 
m
3
/s). 
 
図 4.4 の実験結果より，実際のドライアウト発生時には，蒸気温度 tvが低下し，
ラジエータの熱交換量 Qtr が減少することが確認された．計算では，式(4.2)に示
したように熱漏洩量Qleakを蒸気温度 tvと冷却空気の入口温度 ta-inの温度差に比例
するとしており，蒸気温度の低下は熱漏洩量 Qleakの減少とラジエータの熱交換量
Qtrの増加につながる．したがって本計算モデルは，ドライアウト直前までの圧力
損失を見積もるものであり，ドライアウト発生後の圧力損失を見積もるには適し
ていない．しかしながら，ドライアウト発生角度を予測するためには，ドライア
ウト直前の熱サイホン内部の圧力差が重要であるため，以下，本計算モデルを用
いて検討した． 
図 4.11 は，ドライアウト時における，本ループ式熱サイホンの内部の水分布を
モデル化した図を示す．ここでは，熱サイホンを沸騰部，蒸気管部，凝縮部の三
つに分割しており，沸騰部の水量がゼロとなった状態をドライアウトとする．凝
縮部は，トップヘッダ，凝縮管，ボトムヘッダ，水戻り管を含む．ドライアウト
時に，凝縮水は水戻り管を満たすように存在するものと仮定した． 
水戻り管内において，沸騰部側の端の液面は，沸騰部と水戻り管の接続部にあ
り，この液面において表面張力 ΔPtens が生じていると仮定した．また，水戻り管
と沸騰部の接続部の中心位置は，沸騰面から 4.5mm オフセットしている．式(4.20)
に示すように，この中心位置から凝縮管側の液面まで液面差 Lhwにより生じる圧
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力ヘッドに対して，蒸気管の圧力損失 ΔPvtと，水戻り管端部での表面張力による
保持力 ΔPtensの和が釣り合うとした．この表面張力による保持力 ΔPtensは，水戻り
管の直径 Dlt = 5.2 mm，35°C 時の水の表面張力 σ = 0.07 N/m，水戻り管と水の接触
角を 60°として，式(4.21)を用いて 26.9 Pa と求めた値を一定値として使用した． 
水と銅との接触角は 38゜を用いるのが一般的(85)のようであるが，ここでは接触
角は 60゜として議論を進める．このため実際の表面張力は想定値よりも高い可能
性がある． 
 
tensvthwl PPgL                                   （4.20） 
lt
tens
D
P


60cos4
                                        （4.21） 
 
式(4.20)より凝縮部の液面上昇量 Lhw が求まれば，図 4.11 の静的な液面モデル
より，幾何学的に凝縮部の水量 Vw-ctが求められる．蒸気管部に滞留する水量 Vw-vt
をゼロとして，傾斜角度 θ において熱サイホンに封入した水量がこの凝縮部の水
量 Vw-ctよりも少ないとき，沸騰部に水を確保できずドライアウトが発生すると考
えた． 
 
 
 
  
 
Fig. 4.11  Water model in loop thermosyphon 
 
3 章では，ラジエータ内の熱回路網モデルを用いて，凝縮管内の液面高さ Lhcw
により蒸気温度 tvが求められることを示した．図 4.12 は，この手法により求めた
Surface tension ΔPtens  
4.5mm Lhw 
α 
Lhcw 
Vw-ct 
Vw-vt 
Boiling section 
Vapor tube section Condensation section 
Liquid surface 
Top header 
Bottom header 
Condensation 
tube 
Water returning tube 
Vapor 
tube Lst 
108 
 
 
 
凝縮管内の液面高さ Lhcwと蒸気温度 tvの関係を示す．この手法では，ラジエータ
形状が同じであれば，液面高さ Δhctと蒸気温度 tvの関係は同じとなる．したがっ
て Type-1 と Type-2 は同一の破線で表わされる．これに対して実線で示す Type-3
の蒸気温度は，同じ凝縮管内の液面高さ Lhcw の Type-1 と比べて，伝熱性能が低
いため高くなる．今回のモデルでは，図 4.11 の幾何的な関係と図 4.12 の伝熱的
な関係から，液面上昇量 Lhwと蒸気温度 tvを関連付けることができる．さらに，
図 4.10 に示した関係から，蒸気温度 tvより圧力損失 ΔPvtを求め，式(4.20)より凝
縮部の液面上昇量 Lhwを再計算する．これを繰り返し計算することで，蒸気温度
tv，圧力損失 ΔPvt，凝縮部の液面上昇量 Lhwを求めた． 
 
 
Fig. 4.12  Water level in condensation tube vs. vapor temperature. 
 
図 4.13 に，計算結果より得られたドライアウト傾斜角度 θdoと封入水量比 rwの
関係を示す．図 4.13 中のプロットは図 4.9 の実験結果，実線と破線が計算結果で
ある．この線よりも右下 (封入水量比 rw が多く，傾斜角度 θdo が小さい) 側の条
件では，ドライアウトしないことを示している． 
図 4.13 中の実線は蒸気管部に滞留する水量 Vw-vt をゼロとした場合の計算結果
である．Type-1 および Type-3 は，実線と実験結果がほぼ一致しているが，Type-2
は一致していない．この Type-2 の計算と実験結果の差は，図 4.6 で示したような
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蒸気管内に滞留する水量が反映されていないためと考えた．そこで，Type-2 の計
算結果と，実験結果が一致するように，滞留する水量 Vw-vt をあわせた結果が図
4.13 中の破線である．このとき，水量 Vw-vtを 5×10
-6
 m
3としたとき実験結果と良
く一致した．Type-2 では蒸気管内の滞留を考慮する必要があるのに対して，Type-1
および Type-3 では滞留する水量 Vw-vtをゼロとした計算が実験と一致した要因と
しては，Type-1 および Type-3 では蒸気管の長さが短く，さらには銅と水との接
触角がアクリルよりも小さいことで蒸気管内に滞留する水量が少ないためと考
える． 
したがって，Type-1，Type-3 のように長さが短く，銅製の蒸気管部を用いた熱
サイホンについては，蒸気管の滞留する水量 Vw-vtをゼロとして，本計算モデルで
ドライアウト発生角度の傾向が得られると考えられる．また，Type-2 のような長
さがあり，アクリル製の蒸気管を使用する場合には，蒸気管に滞留する水量を考
慮する必要があると考えられる． 
図 4.13 の計算結果は，封入水の体積比率 rwが実線で示す結果は 20%付近で，
破線は 30%付近で，ドライアウト傾斜角度 θdoを示す線の傾きが変化している．
これは液面位置がボトムヘッダ内から凝縮管内へ移行することを示している．液
面位置が体積の大きいボトムヘッダ内にある場合には，液量を大きく増やさない
と液面が上昇しない．このため，封入水の体積比率 rwを大きく増やさないと液面
高さが変わらず，ドライアウト傾斜角度 θdo が増加しないため，傾きが緩やかに
なる．これに対して凝縮管は，体積が小さく，少量の水量変化により液面高さが
変わるため，この部分では傾きが急となる．さらに Type-2 については，封入水の
体積比率 rwが 30%以降において再度傾きが緩やかになる．これは，液面がトップ
ヘッダ内に移行したことを示している． 
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Fig. 4.13  Comparison of dry-out angles between calculation model and experimental 
results. The solid lines represent the model calculation result and the black dashed line 
takes into consideration the water volume in the vapor tube Vw-vt, which is assumed to be 
5×10
-6
 m
3
. 
 
4.4 モデル予測による熱サイホン形状のドライアウト角度への影響検討 
 図 4.14 は，Type-2 の条件において蒸気管長さ Lstと圧力損失 ΔPvtの計算条件を
変えて，ドライアウト角度 θdo を計算した結果であり，実測結果も併記する．図
中の破線 A0 は，図 4.13 で示した蒸気管部に滞留する水量 Vw-vtが 5×10
-6
 m
3の結
果である．実線A1は，蒸気管の長さ LstはA0と同じだが，圧力損失ΔPvtをType-1，
Type-3 と同程度に小さくした結果である．また圧力損失 ΔPvtの式は A0 と同じと
した条件で，二点鎖線 A3 は蒸気管の長さ Lstを A0 の半分としたもの，一点鎖線
A2 は蒸気管の長さ Lstを A0 の 1.5 倍とした結果である． 
 図 4.14 の比較より，破線 A0 に対して，圧力損失 ΔPvtを変えた実線 A1 は，そ
れほど大きな変化はない．蒸気管の長さを変化させた A2 および A3 の方が，A0
に対して変化が大きい．これは蒸気管長さ Lst が長い方が，同じ傾斜角度 θ でも
凝縮部の高さ位置が下になりやすいためであり，この高さ位置変化がドライアウ
トへ強く影響することを示している． 
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図 4.15 は Type-3 の条件でボトムヘッダの寸法の影響を計算した結果である．
図 4.9 の実験結果より蒸気管の長さ Lstがほぼ等しい Type-1 と Type-3 のドライア
ウト角度 θdoの差は，ラジエータの形状によるものである．ボトムヘッダの幅 Lbh
のみを変化させ，ボトムヘッダ容積を変えて計算を行った．ここでトップヘッダ
および扁平管の寸法は一定とした．実線 B0 は，図 4.13 で示した Type-3 の結果で
ある．破線 B1 はボトムヘッダの幅 Lbhを B0 の半分，一点鎖線 B2 はボトムヘッ
ダの幅 Lbhを倍とした結果である． 
図に示すように同じドライアウト角度 θdoとなる封入水量比 rwは，ボトムヘッ
ダの容量を小さくすると少なく，逆に容積が大きくすると多く必要となる．ボト
ムヘッダは，傾斜時に沸騰部よりも低い位置になりやすく満水となるうえに，沸
騰部と凝縮部の液ヘッド差に寄与しない．したがってこの容積が小さくなれば，
同じ封入水量であっても凝縮管の液面上昇が可能となるのでドライアウトが発
生しづらくなる． 
また，このボトムヘッダの容積は液ヘッド差に寄与しないため，伝熱特性への
影響もないと考えられる．したがって，ボトムヘッダ容積の増減に合わせて封入
水量をオフセットした値（＝封入水量－ボトムヘッダ容積）を横軸にとった場合，
ドライアウト角度は，ボトムヘッダ容積が異なるものでも，ほぼ同じ値として得
られると考えられる． 
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Fig. 4.14  Results of model calculation when changing length of vapor tube and 
pressure drop. The circles represent the experimental results from a Type-2 
thermosyphon. Line A0 (Lst=165.5 mm, ΔPvt: Type-2) is the original condition, which is 
the same as that in Fig 13. Line A1 (Lst=165.5 mm, ΔPvt: Type-1) is in the same condition 
in terms of the vapor tube length as Type-2, and with a lower pressure drop as with 
Type-1. In addition, Lines A2 (Lst=248.3 mm, ΔPvt: Type-2) and A3 (Lst=82.8 mm, ΔPvt: 
Type-2) have changed vapor tube lengths. 
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Fig. 4.15  Results of model calculation with changing bottom header volume. The 
squares represent the experimental results for a Type-3 thermosyphon. Line B0 (Lbh=14 
mm) is the original condition, which is the same as in Fig 4.13. Line B1 has a larger 
bottom header than the original, and line B2 has a smaller one. 
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4.5 本章のまとめ 
CPU 冷却向けとして本研究対象の薄型のループ式熱サイホンを対象として，沸
騰部とラジエータ間の距離やラジエータ形状を変えた三種類のループ式熱サイ
ホンを傾斜させ，沸騰部のドライアウトが発生する傾斜角度 θdoと封入水量比 rw
の関係を実験的に評価した結果，以下の結論を得た． 
 
1.  ループ式熱サイホンを凝縮部が沸騰部よりも低くなるように傾斜させると
沸騰部に水が戻らなくなることによりドライアウトが発生し，その発生する
傾斜角度 θdoは形状および封入水量比 rwによって異なる． 
2.   凝縮管内部の液面位置 Lhcwと蒸気温度 tvの関係(図 4.12)，蒸気温度 tvに対す
る蒸気管の圧力損失 ΔPvtの計算，式(4.20)と幾何学的な液面高さ Lhwを組み合
わせることで，ドライアウト発生角度 θdoを予測できることを示した． 
3.   実験および計算により，蒸気管が長い方が短いものより小さい傾斜角度で
ドライアウトが発生することを示した．その要因は，蒸気管が長い方が同じ
傾斜角度でも凝縮部の高さ位置が下になるためであり，蒸気管の長さに伴う
圧力損失 ΔPvtの影響が小さいことを示した． 
4.   実験および計算より，ボトムヘッダの容積が小さい方が，少ない封入水量
比 rwでもドライアウトが発生しにくいことを示した． 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
115 
 
 
 
第 5 章 不凝縮ガスによる伝熱特性変化 
 
5.1 背景 
一般に，蒸気の凝縮性能は，不凝縮ガスである空気が混入することで低下するこ
とが知られている．熱サイホンへの不凝縮ガス混入の要因として考えられるのは，
熱サイホン表面の微小なピンホールによる外部からの侵入と，冷媒に溶け込んだガ
ス成分の放出，および熱サイホン内部での化学的反応によるガス成分の生成である．
本研究対象の熱サイホンは，銅製の部品を，ろう付けにより接合しており，この接
合部に微小なピンホールが存在する可能性がある． 
水を冷媒として100 °C未満の温度で相変化させるためには，熱サイホン内部は大
気圧よりも減圧された状態が必要である．このため，このピンホールを通じて，熱
サイホン周囲の不凝縮ガスである空気が，圧力の低い内部へリークする可能性があ
る．このピンホールによるリーク量に関しては，ヘリウムリークディテクタにより
評価する方法もあるが，現在のところ装置の測定限界により10-12 Pa･m3/s以下のリ
ーク量については評価が難しい． 
また，冷媒に溶け込んだガス成分の放出に関しては，使用する水冷媒に溶け込ん
だ空気量を管理することによって抑制できる．しかし冷媒に溶け込んだ空気量を非
常に低い値で管理するには，その分コストが高くなってしまう． 
このように熱サイホン内部への不凝縮ガスの混入または発生を完全にゼロとす
ることは困難である．したがって，熱サイホンの伝熱性能に対する不凝縮ガスの影
響を正確に把握しておくことは，設計に有意義な情報となる． 
このような不凝縮ガスの影響を調査した例として，アルミニウム製の容器とアン
モニア冷媒を使用したループ型ヒートパイプに，不凝縮ガスを混入した場合の影響
に関する報告がある(56)(57)．さらにDubeらは，沸騰部と凝縮部の両方がラジエータ
形状のループ型熱サイホンについて，不凝縮ガスの影響を調査するとともに，凝縮
部にリザーバータンクを設けることで不凝縮ガスの影響を小さくできることを示
している(58)．しかしながら，本研究対象のように，凝縮部に液面が存在するような
薄型のCPU冷却向けのループ式熱サイホンについて，この熱抵抗に対する不凝縮ガ
スの影響を，沸騰部，凝縮部，空冷部ごとに分けて詳細に検討した例はない． 
そこで本章では，CPU冷却向けのループ式熱サイホンを対象とし，実験的に不凝
縮ガスとして空気を熱サイホンに封入し，熱サイホンの熱抵抗変化を確認した．さ
らに封入した空気量の増加により，要素である沸騰部，凝縮部，空冷部の性能がど
のように変化し，これらが熱サイホン全体の熱抵抗に及ぼす影響について検討した．  
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5.2 実験装置および方法 
本章で検討したループ式熱サイホンは，前章までに用いた Type-1 と同じ形状の
ものを使用した． 
本熱サイホンの製造工程では，注入管を介して内部を真空引きした後に，脱気
水を注入し，最後にこの注入管の端部を閉じることで，熱サイホンを気密封止す
る．実験装置では，内部の真空引きや，水，不凝縮ガスである空気の封入が再度
可能なように，この注入管端部にバルブが取り付けられている． 
図 5.1 に熱サイホンの概要と実験時の温度測定位置を示す．沸騰面にはヒータ
として，最大発熱量 200W のセラミックヒータを取り付けた銅製ブロックを，グ
ラスウールを挟んで樹脂製の板に固定している．またグラスウールおよび樹脂製
の板の断熱性により，ヒータブロックの裏面からのリーク熱量は非常に小さいも
のであるとし，ヒータの電圧値と電流値より求めたヒータ発熱量 Qin を沸騰面の
加熱量とした．また凝縮部にはダクトを介して，ダブルチャンバー式の風洞から
風を流しており，風量を正確に調整している．本章で使用した沸騰面の多孔質構
造が加工された範囲，および加熱用の銅ブロックサイズは，前章までと異なり幅
35mm，高さ 43mm でありヒータ加熱面積 Sb = 1.51×10
-3
 m
2である． 
図 5.1 内に示す温度測定点の記号は tb：沸騰面温度，tv：蒸気管温度，ta-in：冷
却風の凝縮部入り口温度とした．沸騰面温度は，沸騰面中央のヒータ側に深さ
0.5mm，幅 0.5mm の溝を掘り，ここに熱電対を埋め込み測定した．蒸気管温度は，
測定部の外側に断熱材を巻き，外部との熱のやり取りを極力小さくしているので，
ほぼ内部の蒸気温度を示しているとし，蒸気温度として使用した．また，凝縮管
については，上，中，下と 3 段に等分し，温度測定を行った．各部分の凝縮管表
面温度を上から tc-up，tc-mid，tc-low，またこれに対応する出口空気温度を上から ta-out-up，
ta-out-mid，ta-out-lowとした．また凝縮部のヘッダにも熱電対をとりつけ，凝縮管入口
側つまり蒸気側のヘッダの温度を tc-in，凝縮管出口側つまり液側のヘッダの温度
を tc-outとした．温度測定には T 型熱電対を使用した． 
なお凝縮管は，開発機と同様に図 5.1 の奥行き方向に 4 本並んで構成されてお
り，凝縮管ごとに凝縮管温度および出口空気温度，各ヘッダ温度を測定した． 
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Fig. 5.1 Schematic of thermosyphon and temperature measuring points 
 
本熱サイホンの伝熱特性に対する不凝縮ガスの影響を測定するために，実験的
に熱サイホンに空気を注入し，注入した空気量に対する各部の伝熱性能変化を測
定した． まず以下に空気の封入方法について説明する．図 5.2 に空気注入装置を
示す．水タンクは，ベローズ状の容器であり，内部を真空引きした後に脱気した
水を封入し，バルブ 4 より水タンク内には空気が入らないよう封止してある． 
以下に熱サイホンへの水封入から空気封入までの手順を示す．この作業は，熱
サイホンを室温に放置した後に行うため，熱サイホン内部および配管もすべて室
温に保たれている． 
(a)   バルブ 4 を閉じたまま，それ以外のバルブを開け，熱サイホンおよび配管
内部を真空ポンプにより真空引きする． 
(b)  バルブ 3 を閉じ配管の真空を保ったまま，バルブ 4 を開け熱サイホンに水
を 35.0×10-6m3封入し，バルブ 1，バルブ 4 を閉じる． 
(c)  バルブ 3 を開け，配管に溜まった水を排除し，真空ポンプにより配管を真
空引きする． 
(d)  真空ポンプを止め，圧力計を見ながらバルブ 3 を調整し，配管内部が 20kPa
近い値になるようにし，バルブ 3 を閉じる． 
(e)  バルブ 2 を閉じ，キャピラリーチューブ（バルブ 1 とバルブ 2 の間の細管）
内の空気圧力を，圧力計と同じ圧力に保つ． 
(f)  バルブ 1 を開け，バルブ 1 とバルブ 2 の間の空気と熱サイホン内部のガス
とを混合させ，本体に空気を封入する． 
(g)  最後にバルブ 1 を閉じる． 
 
 事前に，熱サイホン内部の体積 Vsyphonおよび，キャピラリーチューブの体積 Vtube
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は測定してある．手順（d）での圧力計の値を Pairとし，封入した水の体積 Vwater，
混合させる前の熱サイホン内部の空気分圧を PNCG-inc より，混合させた後の熱サ
イホン内部の空気分圧 PNCGは，式(5.1)に示すように求められる． 
 
 
)( tubewatersyphon
tubeairwatersyphonincNCG
NCG
VVV
VPVVP
P




               （5.1） 
 
ここで実際の空気の注入例として Vsyphon = 101×10
-6 
m
3，Vtube = 0.725×10
-6 
m
3，
Vwater = 35.0×10
-6 
m
3，Pair = 20 kPa，PNCG-inc = 0 Pa という条件では，混合後の熱サイ
ホン内部の空気分圧は，PNCG = 216 Pa となる．さらに空気を追加する場合には，
手順（c）から（g）を繰り返すことで，空気封入量を正確に調整することができ
る． 
この熱サイホン内部の空気分圧 PNCGは温度によって変化するものであるので，
封入した空気量の指標として空気質量 mNCGを求めた．空気質量 mNCGは，空気を
理想気体として式(5.2)のように求めた．空気質量 mNCG の算出の際に使用する温
度 tambには，熱サイホンへ空気を封入する際の平均値室温である 24.5℃を用いた． 
なお，空気封入の際にキャピラリーチューブに移動する蒸気量は，蒸気の密度
が水に対して十分小さく，またキャピラリーチューブの体積も小さいことから無
視できるとした． 
 
 
)15.273( 


amb
watersyphonNCGNCG
NCG
tR
VVPM
m                       （5.2） 
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Fig. 5.2 Experimental apparatus for NCG injection 
 
5.3 実験結果および考察 
本熱サイホンの全体の熱抵抗 θoverallは前章と同様に，沸騰面温度 tbと冷却風の
入口温度 ta-inを用いて式(5.3)のように定義する．図 5.3 および図 5.4 は，熱サイホ
ンを一定の冷却風量 U=8.3×10-3 m3/s で冷却し，ヒータ発熱量を 50 W，100 W，200 
W と変化させ，封入空気量を増加させた場合の結果である．冷却風の温度は室温
であり，その温度は 19.0 °C から 26.2 °C の間である． 
図 5.3 は，封入した熱サイホン内部の空気質量と熱サイホン全体の熱抵抗との
関係である．図 5.3 より，封入空気量の増加に伴って，熱サイホン全体の熱抵抗
が増加することがわかる．ここで封入空気質量が 0.0 mg の場合に注目すると，ヒ
ータ発熱量100 Wの熱抵抗に対して，ヒータ発熱量50 Wの熱抵抗は25.5 %高く，
ヒータ発熱量 200 W の熱抵抗は 14.4 %低く，ヒータ発熱量が大きいほど熱抵抗が
小さい傾向がある．これは，熱サイホン内部の沸騰および凝縮の熱伝達率がヒー
タ発熱量の増加に伴って増加しているためと考えられる．次に，封入空気質量 0.0 
mg 時と 3.4 mg 時とで熱抵抗増加の倍率を見ると，ヒータ発熱量 50 W の場合は
2.3 倍，ヒータ発熱量 100 W の場合は 1.9 倍，ヒータ発熱量 200 W の場合は 1.6
倍と，ヒータ発熱量が大きいほど倍率が小さい．つまり封入空気量の影響が，ヒ
ータ発熱量が低いほど大きいことを示している． 
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Fig. 5.3 Effect of mass of NCG to overall thermal resistance of the thermosyphon  
 
図 5.4 は，図 5.3 の横軸を凝縮管内の空気のモル分率で整理しなおしたもので
ある．熱サイホン作動時に，非凝縮ガスである空気は，沸騰部で発生した蒸気に
流され凝縮部に溜まり濃縮される．したがってここでは全ての空気が凝縮管内に
溜まるとして，凝縮管内の空気の分圧を式(5.4)のように求めた．さらに，この空
気分圧より凝縮管内の空気のモル分率を式(5.5)のように求めた． 
図 5.3 では，不凝縮ガス重量の増加に対して，熱抵抗の上昇は徐々に緩やかに
なっている．しかし，モル分率で整理してみると，その濃度に対して熱抵抗は単
調増加の傾向を示している．式(5.5)に示すように，同じ空気分圧であっても蒸気
分圧が高くなれば，モル分率は低下する．したがって，不凝縮ガスの増加による
熱抵抗の増加は，凝縮部の不凝縮ガスの濃度の影響が強いことが伺える．また，
図 5.3 にて不凝縮ガス重量の増加に対して，熱抵抗の増加が緩やかになった要因
は，熱抵抗の増加に伴う蒸気温度上昇と，それにともなう蒸気分圧の上昇によっ
て，不凝縮ガス重量の増加の割に濃度が増加しないためと考えられる．同様に，
ヒータ入熱量 Qin が多い条件の方が，低い条件よりも不凝縮ガス重量の増加に対
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する熱抵抗の上昇量が小さい原因も，ヒータ入熱量 Qin が多い条件の方が，蒸気
温度が高くなるためであると考えられる． 
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Fig. 5.4 Effect of mole fraction of NCG to overall thermal resistance of the 
thermosyphon  
 
 
図 5.5 では，これらの傾向がどのようにして発生しているかについて分析する
ために，全体の温度差を沸騰部と凝縮部そして，凝縮部の空冷フィン側の性能を
示す空冷部とに分割して比較した．この図 5.5 のデータは，図 5.3 に示したヒー
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タ発熱量 50，100，200 W，封入空気質量 0，1.7，3.4 mg 時のものであり，沸騰
部，凝縮部，空冷部の温度差は式(5.6)，式(5.7)，式(5.8)のように定義した． 
図 5.5 より，封入空気量の増加に伴って，凝縮部の温度差が顕著に増加するこ
とが確認できる．また，凝縮部の温度差は，封入空気質量 3.4mg 時にはヒータ発
熱量ヒータ発熱量 50W で 20.0K，200W で 22.0K であった．すなわち凝縮部の温
度差は，ヒータ発熱量に比例せず，同じ封入空気質量において比較的近い値をと
る．凝縮部の温度差がヒータ発熱量に比例しない原因としては，蒸気流速の上昇
にともなう凝縮熱伝達率の向上が考えられる．またヒータ発熱量に比例して，空
冷部の温度差は拡大し，これに伴って熱サイホン内部の蒸気温度も上昇する．さ
らに同じ空気量であっても，熱サイホン内部の蒸気圧が高いほうが，凝縮部での
空気濃度が低下する．よってヒータ発熱量が大きい方が，封入空気量が同じであ
っても，凝縮部での空気濃度が低く，凝縮熱伝達率が高くなると考えられる． 
また図 5.5 より，沸騰部の温度差もヒータ発熱量に比例せず，また，不凝縮ガ
ス量の増加に対して，わずかであるが小さくなる傾向が見える．これは，ヒータ
発熱量増加に伴って熱流束が高くなるため沸騰熱伝達率が向上するためと考え
られる．また沸騰伝熱は環境の圧力が高いほど，同一過熱度に対して活性化され
る沸騰核の数が増え，性能が向上することが知られている．不凝縮ガスの増加に
より，蒸気温度が上昇し，熱サイホン内部の飽和蒸気圧が高くなることで沸騰熱
伝達率が上昇したことも要因のひとつと考えられる． 
さらに，空冷部の温度差も不凝縮ガス量の増加に伴って，わずかに小さくなる
傾向が見える．これは蒸気温度が高くなることで，熱サイホン表面の温度も高く
なり，これによりリーク熱量が多くなったためと考えられる． 
このように熱サイホンにおいては，空冷部の温度差と凝縮部の温度差が，蒸気
温度に影響し，また蒸気温度は沸騰部，凝縮部，空冷部と全体に影響すると考え
られる．したがって，熱サイホンの全体熱抵抗に対する封入空気量の影響は，封
入空気量が，どのように沸騰部，凝縮部，空冷部の各部へ影響するかを分析し，
その相互関係を把握しなければならない． 
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Fig. 5.5 Effect of mass of NCG to temperature differences of each part  
 
5.4 沸騰部の考察 
第 2 章の図 2.16 では，第 2 章で求めた沸騰面の 3 次元熱伝導解析の結果と，不
凝縮ガスを封入することで蒸気温度を変化させた場合の沸騰面熱抵抗の結果と
の比較を行った．この結果より，第 2 章で用いた Stephan-abdelsalam の式ベース
の沸騰性能モデルは，飽和蒸気圧力に対する沸騰性能の変化をよく捉えられてい
ると考える．このことから，不凝縮ガスによる沸騰性能への影響は，蒸気温度の
上昇に伴う熱サイホン内部の飽和圧力の変化のみであると考えられる．不凝縮ガ
スの量が増えることで沸騰開始時の性能が変化することが報告されており(68)，こ
の点に関しては今後の検討も必要と考える．しかし今回，本研究で対象としてい
る定常動作時の沸騰伝熱性能に関しては，不凝縮ガスによる影響を加味せずとも
熱抵抗変化を予測できるものと考える． 
一方で，熱サイホン内の不凝縮ガス量の増加に伴い蒸気温度が大きく上昇する
ことが実験的に分かっていることから，より蒸気圧力に対して精度よく沸騰性能
を捉える必要があると考えた．そこで，第 2 章でも検討した Kutateladze の式をベ
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ースにした検討を再度行った．Kutateladze の式は，平板の沸騰熱伝達率の圧力依
存性を良く表すといわれている(59)．  
図 5.6 は，沸騰面の熱伝達率を，飽和蒸気圧と不凝縮ガス分圧の和である全圧
Pallごとにプロットしたグラフである．また，破線は Kutateladze の式より求めた
平板の沸騰熱伝達率であり，図中の実線は，全圧と熱流束を変数として実験デー
タを近似した式である． 
測定された沸騰熱伝達率は，平板に対して 5 倍程度高い値を示す．これは多孔
質構造による沸騰促進効果である． 
また沸騰熱伝達率の実測値は，全圧と熱流束により良く近似できる．ただし平
板の沸騰熱伝達率の式における圧力項の指数は，Kutateladze の式で 0.70 であり，
今回の測定値の近似式の値 0.333 とは若干異なる．これは，多孔質構造の伝熱促
進の影響が圧力に依存していることを示していると考える． 
 
Fig. 5.6 Boiling heat transfer coefficient hb v.s. saturated vapor pressure. 
 
図 5.7 は，図 2.16 で示した沸騰部の熱抵抗の実験値と計算値を比較した図であ
る．図 5.7 中には，実測値をヒータ入力 Qinごとにプロットし，そこに第 2 章で
説明した Stephan-Abdelsalam の式をベースに計算した結果を実線で，今回改めて
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Kutateladze の式をベースに計算した結果を一点鎖線で示す．第 2 章で示したとお
り Stephan-Abdelsalam の式をベースとした計算は，Rp-rouphを 27.8μm として沸騰性
能促進係数を決め，得られた熱流束と沸騰熱伝達率の関係を 3 次元熱伝導解析に
与えることで沸騰面中央の温度を求めた結果である．この 3 次元熱伝導解析の条
件は，沸騰面のサイズを幅 35mm，高さ 43mm とし，板厚を 1.5mm として計算を
行った．Kutateladze の式をベースとした計算は，Stephan-Abdelsalam の式をベー
スとした計算と同様に，第二章の図 2.15 中に示した 100 から 105W 加熱時の沸騰
面過熱度 ΔTbとヒータ入力 Qinの平均値にあうように Rp-rouphを決めた．ここで，
Kutateladze の式をベースとした計算には Rp-rouphとして 509.8μm を使用した． 
図 5.7 の結果より，飽和蒸気圧が 10000Pa 以下の領域では Kutateladze の式をベ
ースとした計算結果のほうが実測と近い値となることが分かる．一点鎖線と実線
の熱抵抗値の差は，Rp-rouph の決め方で変わるものであるため議論できないが，
10000Pa 以下の領域での実測値の圧力に対する変化をより捉えられているのは
Kutateladze の式をベースとした計算結果である．したがって，以下の不凝縮ガス
に対する熱抵抗変化の計算には，Kutateladze の式をベースとした計算結果を用い
ることとした． 
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Fig. 5.7 Thermal resistance of boiling θb (each condition of Qin) vs. saturated vapor 
pressure in thermosyphon. The solid lines (Calc.(1)) are results calculated with 
Stephan-abdelsalam’s equation. The dashed lines (Calc.(2)) are results calculated with 
Kutateradze’s equation. 
 
5.5 空冷部の考察 
第 3 章と同様に，ラジエータ部の熱交換量 Qtrを，ラジエータを通過する空気
の風温上昇値から式(5.9)のように求めた．また空冷部の熱交換量は，フィン表面
積 Sfと，オフセットフィンの式
(62)より求めた熱伝達率 hfと，矩形直線フィンのフ
ィン効率 φ(76)と，対数平均温度差ΔTm より式(5.10)のように求められる．ここで
凝縮管の温度を一定とすれば，対数平均温度差ΔTmは，冷却風の入口と出口温度
より式(5.11)のように表わせる．また冷却風の出口温度は，冷却風入口温度と風温
上昇から式(5.12)となる．ここ空冷部の熱抵抗を式(5.13)のように定義し，式(5.11)，
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式(5.12)を式(5.10)に代入し熱抵抗に関して変形させると式(5.14)となる． 
 図 5.8 は，式(5.14)より得られた熱抵抗を基に，実測で得られた熱交換量 Qtrか
ら空冷部温度差 ΔTair
*を計算した値と，実測の空冷部温度差 ΔTairと比較した図で
ある．また図 5.8 は，封入空気質量を 0.0，0.3，0.9，3.4mg とした，実測結果を
プロットしている．図 5.8 中では，ヒータ発熱量，冷却風量が同じ条件のプロッ
トごとに点線の円で囲って表示した．図 5.8 より計算値と実測値は±2.0K の誤差
で一致しており，実際の凝縮管には温度分布がついているが，熱交換量は凝縮管
の平均温度と冷却風温度差で得られることがわかる．また封入空気質量 0.0mg か
ら 3.4mg まで封入空気量を変えても，計算と実測の空冷部温度差に差が無いこと
から，空冷部の熱抵抗は不凝縮ガスの影響をほとんど受けないと言える． 
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Fig. 5.8 Comparison between experiment and prediction of temperature difference 
 
 図 5.9 は本実験で得られた蒸気温度 tvと冷却風温度 ta-inの差と，式(5.15)に定義
するリーク熱量 Qleakとの関係を示す．第 3 章と同様に，沸騰部，配管部，ラジエ
ータトップヘッダからの熱漏洩を考え，第 3 章で使用した熱漏洩量の式(3.6)と比
較したが，今回測定された熱漏洩量はこの値より大きい値となった．これは，こ
の実験において，沸騰面にヒータブロックを押し当てるために，沸騰部のチャン
バに図 5.10 に示すステンレス製の枠を取り付けたため，放熱面積が増えたためと
考えた． 
 そこで第 3 章と同様に，沸騰部から凝縮部までの熱漏洩箇所を，沸騰部のチャ
ンバ表面，蒸気管表面，ラジエータのトップヘッダ表面とし，これにステンレス
製枠の表面を追加した．表 5.1 には各熱漏洩箇所の代表直径と面積を示す．沸騰
部のチャンバ表面，蒸気管，トップヘッダは，3 章で示したとおりである．ステ
ンレス製枠については，代表長さを枠の一辺の長さとし，表面熱伝達率には式
(5.16)に示す平板の Johnson-Rubesin の式を使用した(77)．さらに第 3 章と同様に，
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放射による放熱量も，表面の放射率を銅酸化面として 0.6 を用い，表面を蒸気温
度，周囲環境をラジエータ入り口空気温度と等しいとして求めた． これらの合
成熱抵抗の値から，リーク熱量 Qleakが，蒸気温度 tvと冷却風温度 ta-inの差と，風
量の 0.5 乗に比例するとして求めたのが式(5.17)である． 
図 5.9 中に示す線は，式(5.17)より求めたリーク熱量 Qleak である． 計算値は，
風量 U が 1.5×10-2m3/s の実測値および，ヒータ入力 Qinが 200W の実測値に対し
て低い値となっているものの，その他の条件に対しては概ね一致する傾向を示し
ている． 
 以上のことより，リーク熱量 Qleakが従来の放熱経路からの推測値と一致するこ
とから，不凝縮ガスに伴うリーク熱量 Qleakの増加は，蒸気温度上昇で整理できる
ことを確認した． 
 
trainleak QQQ                            (5.15) 
5
4
3
2
RePr037.0mNu                                   (5.16) 
5.0)(040.8 UttQ inavcalleak                              (5.17) 
 
Table 5.1 Dimensions of heat leak part. 
 Chamber 
surface of 
boiling part 
Chamber 
plate 
Vapor pipe Surface of top 
header Type-1 
Characteristic 
length (m) 
0.053 0.0889 0.01 0.02 
Surface area 
(m
2
) 
1.95×10-3 1.31×10-2 1.95×10-3 5.76×10-3 
Re 5319 9616 1003 2007 
Num 39.3 45.5 14.6 21.2 
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Fig. 5.9 Heat leakage Qleak v.s. temperature difference (tv - ta-in) 
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Fig. 5.10 Stainless steel plate to fix a heater block to the boiling surface. 
 
5.6 凝縮部の考察 
不凝縮ガスを含む蒸気の凝縮熱伝達率は，不凝縮ガスの質量濃度が高いほど低
下し，強制対流が強いほど向上することが知られている(55)．熱サイホン動作時に
は，沸騰部では常に蒸気が発生し，蒸気は常に凝縮部へ流れ込む．このことから
熱サイホン内部の不凝縮ガスは，凝縮管にすべて集まると仮定し，その時の空気
分圧を式(5.18)のように求めた．空気の質量濃度は，この空気分圧と，蒸気温度
より求めた飽和蒸気圧より，式(5.19)のように求めた． 
 図 5.11 は，鉛直平面上における不凝縮ガスを含む強制対流凝縮の凝縮熱伝達率
と純蒸気の凝縮熱伝達率の比を求めたものである．すなわち，この比は純蒸気に
対する凝縮熱伝達率の低下率を示している．式(5.20)，式(5.21)に示す不凝縮ガス
を含む強制対流凝縮の理論解(55)について，本熱サイホンの測定条件に近い値で解
いた．ここで式(5.21)中の WRは主流と，気液界面での濃度比であり，主流での空
気分圧 PNCG-0と蒸気の分圧 Pv-0，気液界面での空気分圧 PNCG-iと蒸気分圧 Pv-iから
式(5.22)のように求める．また式(5.21)中の係数 c3は，式(5.23)のように求めた．  
この結果より，おおよそ不凝縮ガスの質量濃度 WNCGと不凝縮ガスによる凝縮熱
伝達率の低下率は，条件によって大きな差は無いことが確認できる．したがって，
これらの計算結果を式(5.24)のように近似した． 
図 5.11 中の黒丸の点は，Asano らの空気と水蒸気の混合気体における垂直平板
Stainless steel plate 
88.9mm 88.9mm 
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上の強制対流凝縮の実験結果(86)をプロットしたものである．この実測データより，
不凝縮ガスの質量濃度に対する伝熱性能の低下の傾向について，計算と実測に大
きな乖離はないことが確認できる． 
 
tubec
v
NCG
NCG
condNCG
V
tR
M
m
P




)15.273(
                   (5.18) 










condNCGNCG
satv
NCG
PM
PM
W
1
1
                        (5.19) 
5.0
5.0
Re
2
1
2
432.0
367.1866.0 Ll
FVFV
NCG
MM
Nu








               (5.20) 
 
 
3
5.1
5.2
6579.758.27
1M
6
1
306.0
5.0
c
R
RFV
WScScSc
Sc
W 














     (5.21) 























iNCGNCG
ivv
NCGNCG
vv
R
PM
PM
PM
PM
W
1
1
0
0
            (5.22) 
5.0
3
2.005.05.0










vv
llScc


               (5.23) 
vapor
NCG
Nu
Nu
 
0.4) (W         1.0 + 8.995475W -           
 52.97002W + 174.5780W -     
305.5598W + 266.5266W - W10526.19
NCG NCG 
2
NCG 
3
NCG 
4
NCG 
5
NCG 
6
NCG 


     
0.4) (W          1.0 + 6.871353W -           
 27.90440W + 67.26214W -     
92.11279W + 66.25506W - W42341.91
NCG NCG 
2
NCG 
3
NCG 
4
NCG 
5
NCG 
6
NCG 


      (5.24) 
 
 
 
 
133 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. 5.11 Reduction in heat transfer coefficient vs. Mass concentration of NCG. 
 
 図 5.12 に凝縮部全体の平均的な凝縮熱伝達率と，凝縮管内の空気の質量濃度と
の関係を整理した結果を示す．凝縮熱伝達率は式(5.9)に定義する風温上昇から求
めた熱交換量を基に式(5.25)のように定義した．図 5.12 に示すように，今回仮定
した空気の質量濃度の増加に伴って，熱サイホンの凝縮熱伝達率が低下する様子
が確認できる．  
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Fig. 5.12 Condensation heat transfer coefficient vs. Mass concentration of NCG. 
 
表 5.2 には，図 5.12 中に塗りつぶして示した点の凝縮管入口での平均流速を算
出した値を示す．この塗りつぶした点は，冷却風量 U=8.3×10-3m3/s における，ヒ
ータ発熱量 50W，100W，200W 時の実験結果であり，青色で塗りつぶした点は封
入空気質量 0mg の値，緑色に塗りつぶした点は封入空気質量 1.7mg の値を示す． 
また図 5.12 中の緑色に塗りつぶした点が示すように封入空気量が同じであっ
ても，ヒータ発熱量が高いほど蒸気温度が高くなるため凝縮管内の空気の質量濃
度が低くなる．ここで表 5.1 より，緑色に塗りつぶした点で推定される凝縮管内
の平均蒸気流速を比較すると，ヒータ発熱量 100W 時には 1.3m/s，200W 時には
1.5m/s と，蒸気流速の増加分は 15%である．しかし凝縮熱伝達率は， 100W 時に
は 0.83kW/(m2·K)，200W 時には 2.17kW/(m2·K)と 2 倍以上の差がある．15%程度
の蒸気速度向上から，2 倍以上の凝縮熱伝達率の向上は説明が困難である．した
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がって，封入空気量が同じ条件における，ヒータ発熱量の差による凝縮熱伝達率
の差は，空気の質量濃度の影響が大きいと考えられる． 
また図 5.12 より，封入空気質量 0mg の条件においても，ヒータ発熱量が高い
ほど凝縮熱伝達率が高いことが確認できる．表 5.1 に示すように，この条件にお
いても，蒸気速度はヒータ発熱量 100W 時には 2.1m/s，200W 時には 2.4m/s と，
蒸気流速の増加分は 14%である．しかしここでも凝縮熱伝達率は， 100W 時には
9.34k W/(m
2
·K)，200W 時には 17.3k W/(m2·K)と 2 倍近い差となっている．熱サイ
ホン内部の不凝縮ガス量がゼロであれば，この差を空気の質量濃度の差で説明は
できない．しかしながら，使用した脱気水は溶存空気量が完全にゼロではないた
め，冷媒に溶け込んだガス成分の放出が考えられる．また熱サイホン内部での化
学的反応によるガス成分の生成もゼロではないと考えられる．このため実験的な
空気の封入量はゼロであっても，熱サイホン内部には僅かながら不凝縮ガスが存
在していることが考えられ，これが蒸気温度の差によって，空気の質量濃度の差
へとつながり凝縮熱伝達率の差につながったのではないかと考える． 
 図 5.12 中の実線，破線，一点鎖線は，青色で塗りつぶした封入空気質量 0mg
時の値に，式(5.19)に示した不凝縮ガスの質量濃度 WNCGに対する，凝縮熱伝達率
の低下率を乗じた値を示すものである．ヒータ入力 Qin=200W，不凝縮ガス濃度
0.4 以上で，実測値が実線の値よりも下回る傾向があるものの，全体的にはおお
よその傾向を十分に捉えられていると考える．したがって，この，この近似式
(5.24)の関係を，2 章で示したラジエータの熱抵抗回路網計算で使用した管内の凝
縮熱伝達率に当てはめることで，不凝縮ガス混入時のラジエータの熱抵抗を予測
できると考えた． 
 図 5.13 は，ラジエータ部の熱抵抗をプロットした図である．これに 2 章で示し
たラジエータの熱抵抗回路網計算の凝縮熱伝達率を，式(5.24)に示す近似低下率
式を乗じて計算した結果を直線で示している．この直線は，不凝縮ガスの質量濃
度 WNCGを 0.1 刻みで計算した結果を結んだ線である． 
図 5.13 の結果より，式(5.24)に示す近似低下率式を用いることで，ラジエータ
部の熱抵抗の予測が可能であることを確認した． 
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Table 5.2 Estimation of vapor velocity in condensation tube 
Color of data points 
 in Fig.13 
Blue Green 
Mass of NCG  
mNCG (mg) 
0 1.7 
Heater input 
 Qin  (W) 
50 100 200 50 100 200 
Heat transfer coefficient 
 hc (kW/(m
2
·K)) 
5.38 9.34 17.3 0.51 0.83 2.17 
Saturated  
vapor temp. (°C) 
32.4 38.8 52.1 36.5 47.0 60.8 
Saturated vapor  
pressure (kPa) 
4.9 6.9 13.7 6.1 10.6 20.7 
Latent heat 
 (J/kg) 
2.42 
×10
6
 
2.41 
×10
6
 
2.38 
×10
6
 
2.42 
×10
6
 
2.39 
×10
6
 
2.36 
×10
6
 
Density of vapor  
(kg/m
3
) 
3.45 
×10
-2
 
4.80 
×10
-2
 
9.08 
×10
-2
 
4.27 
×10
-2
 
7.16 
×10
-2
 
1.33 
×10
-1
 
Cross section of  
condensation tubes (m
2
) 
3.87×10
4
 3.87×10
4
 
Amount of heat  
transfer Qcond (W) 
46.2 95.8 197.0 39.7 83.1 181.4 
Vapor velocity uv 
 (m/s) 
1.4 2.1 2.4 1.0 1.3 1.5 
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Fig. 5.13 Thermal resistance of radiator θac vs. mass concentration of NCG WNCG. 
 
図 5.14 は，凝縮部の出口側ヘッダ温度を沸騰部に戻る水の温度とし，蒸気温度
との差をとったサブクール度を式(5.26)で算出した結果をプロットした．実験条
件は，冷却風量 U=8.3×10-3m3/s，ヒータ発熱量 50W，100W，200W である．図 5.14
より，不凝縮ガス量の増加に伴って，沸騰部のサブクール度が拡大していること
を示している．図 5.14 中の実線，破線，一点鎖線は，図 5.13 でも行ったラジエ
ータ部の熱抵抗計算結果より得たサブクール度である． 全体的な傾向は捉えら
れているが，ヒータ発熱量 100W 条件と 200W 条件が，不凝縮ガス濃度 0.5 以下
で実測の関係と逆転しているなど，一致しているとはいえない点もある． 
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outhvcoolsub ttT                        (5.26) 
 
 
Fig. 5.14  Tsub-cool vs. mass of NCG in the thermosyphon 
 
図 5.15 は，図 5.14 で示したデータを蒸気温度とラジエータ入口空気温度との
温度差に対して整理しなおしたものである．この図が示すように，サブクール度
は蒸気温度とラジエータ入口空気温度との温度差に比例して増化している．この
ことから不凝縮ガス濃度の増化に伴うサブクール度の上昇は，不凝縮ガス濃度増
化に伴って蒸気温度が上昇し，凝縮管内部の液単相領域での熱交換量が増化する
ためと考えられる．またヒータ熱量によってサブクール量が異なるのは，冷媒の
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循環量が異なるためであると考えられる．つまりヒータ熱量が多い条件では，蒸
気温度も高く放熱量も増化するが，冷媒循環量も多くなりサブクール度が付きに
くくなっているものと考える． 
 
 
Fig. 5.15  Tsub-cool vs. vapor temperature tv. 
 
 図 5.16 には，熱サイホンの凝縮部を風下側から見た図を示す．図 5.17 には，
ヒータ発熱量 200W，冷却風量 U=8.3×10-3m3/s の条件で，封入空気質量を 0.0mg，
1.7mg，3.4mg と変えた場合の凝縮部の温度分布を示す．凝縮管ごとの温度分布の
違いを示すため，図 5.16 の左から凝縮管を 1 から 4 と番号付けて，それぞれの温
度分布を表示した．図 5.17 より，封入空気量の増加とともに，中央より上部の温
度は上昇し，中央部より下部の温度は低下する傾向が見てとれる．これは，封入
空気量が増加すると，凝縮管上部の熱交換量が多くなり，逆に下部での熱交換量
が低下していることを示している．つまり沸騰部での蒸気生成にともなって，熱
サイホン全体の空気が凝縮管に集まり，特に凝縮部下部で濃縮され凝縮を阻害し
ていることが考えられる．さらには，凝縮管下部で空気分圧が上昇するため，飽
和蒸気圧である水蒸気分圧が低下していると考えられる．この飽和蒸気圧の低下
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が図 5.7 で示した不凝縮ガスの増加とともにサブクール温度が大きくなる要因の
一つと言える．また凝縮管 1 から 4 の温度差は，封入空気質量 0.0mg のとき±1.0K
以下であったが，封入空気質量が 3.4mg のとき，±5.3K と大きくなる．これは熱
サイホン全体から集まった空気の分布が凝縮管ごとに異なるために，凝縮性能に
差が発生したのではないかと推察する．  
 
 
  
Fig. 5.16 Tube number and corresponding condensation tube position 
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Fig. 5.17 Temperature distribution in condensation section (Qin=200W) vs. mNCG 
 
5.7 不凝縮ガスによる熱抵抗変化モデル 
 前節では，不凝縮ガス混入によるループ式熱サイホンの伝熱特性の変化を実験
的に把握した．この結果より以下のモデルを組み込み，ループ式熱サイホンの不
凝縮ガスのリークによる性能劣化をモデル化することを試みた． 
1.  沸騰部の熱抵抗予測には，蒸気温度から飽和蒸気圧を求め，この圧力に対
応する Kutateladze の式をベースとした計算結果を用いる． 
2.   沸騰部から凝縮部までの間での熱漏洩量として熱サイホン表面からの放熱
をモデル化して求めた式(5.17)を用いる 
3.   空冷部および凝縮部の熱抵抗は，2 章で使用したラジエータ計算モデルを用
い，この凝縮熱伝達率計算に，平板の強制滞留凝縮熱伝達率の理論計算によ
る不凝縮ガス濃度に対する性能低下値を適用し求める． 
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図 5.18 に流量が 0.008m3/s の条件での，熱サイホンの熱抵抗の不凝縮ガス量に
対する熱抵抗の値と，上記の計算によって得た熱抵抗の比較を示す．図 5.18 中の
点線は+-5%の誤差を示す線である．図 5.18 の結果より，今回の計算モデルによ
り，多くの条件が+-5%の範囲で予測できることが確認でき，おおよそ設計に用い
るには十分の精度であると考える．この計算結果を誤差が含まれることを考慮し
ながら使用することで，必要な熱抵抗を確保するために許容できる不凝縮ガス分
圧を把握することができる． 
 
 
Fig. 5.18 Comparison Overall thermal resistance between experimental result and 
calculation result 
 
5.8 熱サイホン内部の非凝縮ガス量の時間変化予測 
 本研究では，熱サイホン内部に不凝縮ガスが混入する経路として２つの経路を
想定した．ひとつは，封入した冷媒に溶け込んでいた空気が熱サイホン封入後に
0.0
0.1
0.2
0.3
0.4
0.5
0.6
0.0 0.2 0.4 0.6
C
al
cu
la
ti
o
n
 r
es
u
lt
 θ
o
ve
ra
ll
(K
/W
)
Experimental result θoverall (K/W)
Qhin=50W
Qhin=100W
Qhin=200Win＝200W 
in＝100W 
Qin＝50W 
-5% 
+5% 
143 
 
 
 
放出される経路．もうひとつは，熱サイホンの表面に存在する微小なピンホール
から，熱サイホン周囲の空気が，負圧となっている熱サイホン内部に侵入する経
路である．したがって，封入する水の溶存酸素濃度，さらに熱サイホン容器のリ
ーク量から，熱サイホン内部の不凝縮ガス分圧の時間変化を予測した.  
 まず，水に溶け込んだ溶存ガスの放出により発生する，熱サイホン内部の不凝縮
ガス分圧を予測した．今回使用した水は，130℃で加熱脱気しており，この時点で
は十分に溶存ガスを排除できているものと考えている．しかしタンクに貯められた
水の溶存酸素濃度を測定すると，1.4mg/L程度の値が得られた．これは加熱脱気さ
れた脱気水が冷却された後に，配管部分，もしくは封入されたタンクでの漏れによ
り空気が溶け込むことが要因であると考えた．ここで簡易的に大気中の大気の組成
を体積比率で酸素22％，窒素78％とする． 25ºCの酸素と窒素ガスの水に対するヘ
ンリー定数は，酸素で4402MPa(78)，窒素で8568MPa(79)である．ここから大気圧下で
の水の溶存ガス量を求めると，溶存酸素濃度が8.8mg/L，溶存窒素濃度が14mg/Lと
なる．この溶存酸素濃度と溶存窒素濃度の比率が保たれると仮定して，測定等で得
られた溶存酸素濃度から溶存窒素濃度を求めた．  
 また水が熱サイホンに封入された後に，この水に溶存したガスが全て真空の容
器中に放出されるとして不凝縮ガス分圧を求めた．実際には，ガスの一部は水に
溶け残るが，その量は非常に僅かであるので，ここでは無視した．溶存酸素濃度
が 1.0mg/L の時に，溶存窒素濃度は 1.6mg/L と仮定され，このガスが全て熱サイ
ホン内部に放出されるとすると，求められる不凝縮ガスの分圧は，116Pa となる． 
 次に，ヘリウムリークディテクタを用いて得られたリーク量rleak Pa·m
3
/sを用いて，
時間経過によって熱サイホン内部に流入する不凝縮ガス分圧を求める．ここでリー
ク量rleakは，真空ポンプで熱サイホンを真空引きしている際に，大気圧下の外部か
ら熱サイホンに侵入するヘリウム量を示している．この侵入量が熱サイホン内部と
外部の圧力差に比例するとすれば，不凝縮ガスの侵入量との関係は，大気圧をPa
とし，熱サイホン内部の全圧P0より，式(5.27)のように表わされる．また式(5.27)よ
りP0を求めると式(5.28)のようになる．さらに，経過時間t=0の時のP0の値を，溶存
ガスから放出されるガス分圧Pdと，25 ºCにおける飽和蒸気圧力Pvの和とすれば，式
(5.28)中の定数C1は式(5.29)のように求められる． 
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また不凝縮ガスの分圧 PNCGは，熱サイホン内部の全圧 P0の値から，25ºC にお
ける飽和蒸気圧力 Pvを差し引くことで求めた． 
 図 5.19 に 10 年後に予測される熱サイホン内部の不凝縮ガス分圧 PNCGを，封入
した水の初期の溶存酸素濃度(DO)と，熱サイホンのリークレート rleakに対して計
算した結果を示す．この結果より，リーク量が 1.0×10-9 Pa·m3/s 以上ある場合に
は，10 年後には 2.3mg 以上の不凝縮ガスが熱サイホン内部に混入してしまうこと
が考えられる．また溶存酸素量 3.0mg/L の条件では，リークレートが 1.0×10-11 
Pa·m
3
/s 以下の場合でも不凝縮ガス量が 0.4mg となり，決して無視できない値で
あることが確認できた． 
 
 
Fig.5.19 Leak rate rleak and incipient dissolved oxygen in water (DO) vs. partial 
pressure of NCG PNCG after 10 years 
 
図 5.18 で示した不凝縮ガス濃度に対する熱サイホンの熱抵抗計算モデルと，図
5.19で示した溶存酸素量とリーク量より予測した熱サイホン内部の不凝縮ガス量
の時間変化予測より，リークを考慮した熱サイホンの熱抵抗の時間変化の予測が
可能となり，リーク量や溶存酸素量等の管理指針を立てることが可能となる． 
図 5.20に発熱量 100Ｗにおける熱サイホンの熱抵抗の時間変化の予測値を示す．
ここで目標を熱抵抗 0.32K/W 以下を 10 年間保証することとする．条件 A(rleak=3.0
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×10-9 Pa·m3/s，DO=3mg/L，U=0.008m3/s)では，およそ 5 年を過ぎると熱抵抗が
0.32K/W を超えてしまうことが予想される．そこで，熱サイホンのリーク量を管
理し条件 B のように rleak=3.0×10
-10
Pa·m
3
/s とすれば，目標が達成できることがわ
かる．また，条件 C のように冷媒の溶存空気量を管理し DO=1mg とすれば，熱
抵抗が 0.32K/W を超えるまでの期間を条件 A に比べて 1 年程度延ばせることが
分かる．以上のように，この予測手法を用いることで，熱抵抗値の長期保証のた
めに必要な設計条件を明らかにすることができる．これにより，例えばヘリウム
リークディテクタでの熱サイホン容器のリーク量検査作業における閾値や，封入
する脱気水の溶存酸素濃度の管理値を決定することができるようになる．ただし
先に述べたように熱抵抗の予測精度を考慮し，尤度のある目標設定は必要である．  
 
 
 
Fig.5.20 Total thermal resistance (Qin=100 W) vs. elapse time 
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5.9 本章のまとめ 
CPU 冷却用の薄型ループ式熱サイホンを対象として，不凝縮ガスの熱サイホン
全体および各部への影響を実験的に評価，分析し不凝縮ガスに対する熱抵抗の変
化モデルを検討するとともに，熱サイホン内部の不凝縮ガス分圧の時間変化の予
測を加え，以下の結論を得た． 
 
1.   熱サイホン内部の不凝縮ガスの増加によって，熱サイホン全体の熱抵抗は
増加するが，特に凝縮部の熱抵抗の増加が顕著である．  
2.   低圧(5.0kPa から 36kPa)の飽和蒸気圧環境において，本熱サイホンで使用し
た多孔質沸騰面の沸騰熱伝達率は，Stephan-Abdelsalam の式をベースとした計
算よりも Kutateladze の式をベースとした計算結果のほうが実測と近い． 
3.   空冷部自体は不凝縮ガスの影響を受けないが，不凝縮ガスの増加に伴い蒸
気温度が上昇し熱サイホン表面からのリーク熱量が増加するため，凝縮部お
よび空冷部の冷却負荷が減少する． 
4.   ラジエータ部の熱抵抗は，2 章で使用したラジエータ計算モデルを用い，こ
の凝縮熱伝達率計算に，平板の強制滞留凝縮熱伝達率の理論計算による不凝
縮ガス濃度に対する性能低下値を適用し求めることで予測できることを示し
た． 
5.   沸騰部に Kutateladze の式をベースとした熱伝導解析による計算結果，ヒー
トリークに熱サイホン表面からの放熱より求められる熱漏洩量，平板の強制
滞留凝縮熱伝達率の理論計算による不凝縮ガス濃度に対する性能低下値を適
用したラジエータの熱抵抗回路網モデルを組み合わせることで，不凝縮ガス
濃度変化に対する熱抵抗の変化をおよそ-5%から+5%の精度で予測できるこ
とを示した． 
6.   封入した水の溶存酸素量と，熱サイホン容器のリーク量より，熱サイホン
内部の不凝縮ガス量の時間変化を予測した． 
7.   不凝縮ガス濃度に対する熱サイホンの熱抵抗変化と，熱サイホン内部の不
凝縮ガス量の時間変化を予測する手法を組み合わせ，熱サイホンの熱抵抗の
時間変化を予測する手法を示した． 
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第 6 章 結論 
 
 サーバ機器の CPU 冷却を対象としたループ式熱サイホンを開発し，伝熱特性
を実測し，計算値と比較し，とくに熱抵抗の低減に効果のある沸騰部の性能につ
いて検討を加えた．さらに熱サイホンを傾斜させた場合の性能変化について，傾
斜角度とともに冷媒封入量，形状を変えて測定と分析を行い，その熱抵抗変化お
よびドライアウト発生条件に関して系統的にまとめた．さらに熱サイホン内部の
不凝縮ガス量に対するループ式熱サイホンの熱抵抗変化を実験的に明らかにし，
この現象を系統的にまとめモデル化し，スローリークにともなう経時的な不凝縮
ガスの熱サイホン浸入量予測モデルを検討し，熱抵抗の経時変化について予測す
るモデル化を行った．本研究のオリジナリテイは，ループ式熱サイホンを対象と
して，凝縮器内の液面位置の影響を含めた設計方式を確立したこと，傾斜の影響
を含めた設計方式を確立したこと，そして不凝縮ガスの侵入による性能低下を考
慮した設計方式を確立したことにある． 
以下に得られた結論を示す． 
 
1.   熱サイホンに適用する沸騰面の温度予測手法として，Stephan-Abdelsalam の
式に粗面効果による沸騰促進係数をかけた沸騰熱伝達率を用い，沸騰面自体
を 3 次元熱伝導解析することで，沸騰面裏面の温度を予測する方法を提案し
た．また，この方法による予測結果と実測の沸騰面過熱度の差は 2K ほどであ
り予測精度としては十分実用的であることを確認した． 
2.   熱サイホンに適用した凝縮部の性能予測手法として，凝縮熱伝達率には垂
直管内凝縮性能に関する実験式に，内面溝つき管の平滑面に対する性能向上
率として 7 倍した値を用い，さらに凝縮管の熱回路網モデルを用いて凝縮管
表面温度を求める計算モデルを提案した．これにより計算モデルにより予測
した熱抵抗は，実測に対して 0.01K/W 程度高めの値となったが，この差は温
度差にすると 0.5K であり十分な熱抵抗予測精度を確認した． 
3.   空冷部の性能に関して従来のオフセットフィンの式を用いることで，凝縮
管表面と入り口空気温度の差を 5%以内で予測し，圧力損失を－2%から+10%
以内で予測できることを確認した． 
4.   沸騰部，凝縮部，空冷部の予測モデルを組み合わせることで熱サイホンの
全体熱抵抗が予測できることを示し，実測に対して-6%から+12%の差で全体
熱抵抗を予測できることを示した． 
5.   本研究対象の熱サイホンを実サーバに適用した結果，従来構造に比べファ
ン台数を半減，ファン回転数を低減できたため，その冷却電力を測定した結
果，ファン電力を従来の三分の一以下にできることを確認した． 
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6.   ループ式熱サイホンを凝縮部が沸騰部よりも低くなるように傾斜させると，
その熱抵抗は増加する．またその変化は凝縮部の熱抵抗変化が支配的である．
また傾斜に伴う沸騰部の液量低下による沸騰性能の低下があることを示した． 
7.   実験結果より，ラジエータでの蒸気温度に対する過冷却度および凝縮熱抵
抗に一定の関係があることを見出した．これは，凝縮部内部の二相域と単相
域の比率によって蒸気温度，過冷却度および凝縮熱抵抗が決定されるためと
考えられる． 
8.   凝縮部入口の蒸気温度に対する凝縮出口の過冷却度，および凝縮熱抵抗の
関係は，従来文献の凝縮熱伝達率の評価結果および液単相の熱伝達率を用い，
実験的に得られた熱漏洩量と，凝縮管の熱伝導を考慮した熱回路網モデルに
より推定できることを示した．これにより傾斜による凝縮部の液単相域長さ
の変化がわかれば，ループ式熱サイホンの傾斜による熱抵抗変化を予測でき
ることを示した． 
9.   ループ式熱サイホンを凝縮部が沸騰部よりも低くなるように傾斜させると
沸騰部に水が戻らなくなることによりドライアウトが発生し，その発生する
傾斜角度 θdoは形状および封入水量比 rwによって異なる 
10.  凝縮管内部の液面位置 Lhcwと蒸気温度 tvの関係(図 4.12)，蒸気温度 tvに対す
る蒸気管の圧力損失 ΔPvtの計算，式(4.20)と幾何学的な液面高さ Lhwを組み合
わせることで，ドライアウト発生角度 θdoを予測できることを示した． 
11.  実験および計算により，蒸気管が長い方が短いものより小さい傾斜角度で
ドライアウトが発生することを示した．その要因は，蒸気管が長い方が同じ
傾斜角度でも凝縮部の高さ位置が下になるためであり，蒸気管の長さに伴う
圧力損失 ΔPvtの影響が小さいことを示した． 
12.  実験および計算より，ボトムヘッダの容積が小さい方が，少ない封入水量比
rwでもドライアウトが発生しにくいことを示した． 
13.  熱サイホン内部の不凝縮ガスの増加によって，熱サイホン全体の熱抵抗は
増加するが，特に凝縮部の熱抵抗の増加が顕著である． 
14.  低圧(5.0kPa から 36kPa)の飽和蒸気圧環境において，本熱サイホンで使用し
た多孔質沸騰面の沸騰熱伝達率は，Stephan-Abdelsalam の式をベースとした計
算よりも Kutateladze の式をベースとした計算結果のほうが実測と近い． 
15.  空冷部自体は不凝縮ガスの影響を受けないが，不凝縮ガスの増加に伴い蒸
気温度が上昇し熱サイホン表面からのリーク熱量が増加するため，凝縮部お
よび空冷部の冷却負荷が減少する． 
16.  ラジエータ部の熱抵抗は，2 章で使用したラジエータ計算モデルを用い，こ
の凝縮熱伝達率計算に，平板の強制滞留凝縮熱伝達率の理論計算による不凝
縮ガス濃度に対する性能低下値を適用し求めることで予測できることを示し
た． 
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17.  沸騰部に Kutateladze の式をベースとした熱伝導解析による計算結果，ヒー
トリークに熱サイホン表面からの放熱より求められる熱漏洩量，平板の強制
滞留凝縮熱伝達率の理論計算による不凝縮ガス濃度に対する性能低下値を適
用したラジエータの熱抵抗回路網モデルを組み合わせることで，不凝縮ガス
濃度変化に対する熱抵抗の変化をおよそ-5%から+5%の精度で予測できるこ
とを示した． 
18.  封入した水の溶存酸素量と，熱サイホン容器のリーク量より，熱サイホン
内部の不凝縮ガス量の時間変化を予測した． 
19.  不凝縮ガス濃度に対する熱サイホンの熱抵抗変化と，熱サイホン内部の不
凝縮ガス量の時間変化を予測する手法を組み合わせ，熱サイホンの熱抵抗の
時間変化を予測する手法を示した． 
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